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RÉSUMÉ
La compréhension de l’aérothermique d’un véhicule durant sa phase de développement est
une question essentielle afin d’assurer, d’une part, un bon refroidissement et une bonne
efficacité de ses composants et d’autre part de réduire la force de traînée et évidement
le rejet des gaz à effet de serre ou la consommation d’essence. Cette thèse porte sur la
simulation numérique et la validation expérimentale de l’aérothermique d’un véhicule à
trois roues dont deux, en avant et une roue motrice en arrière. La simulation numérique
est basée sur la résolution des équations de conservation de la masse, de la quantité
de mouvement et de l’énergie en utilisant l’approche RANS (Reynolds-Averaged Navier-
Stokes). Le rayonnement thermique est modélisé grâce à la méthode S2S (Surface to
Surface) qui suppose que le milieu séparant les deux surfaces rayonnantes, ici de l’air,
ne participe pas au processus du rayonnement. Les radiateurs sont considérés comme
des milieux poreux orthotropes où la perte de pression est calculée en fonction de leurs
propriétés inertielle et visqueuse ; leur dissipation thermique est modélisée par la méthode
Dual flow. Une première validation de l’aérodynamique est faite grâce à des essais en
souﬄerie. Ensuite, une deuxième validation de la thermique est faite grâce à des essais
routiers. Un deuxième objectif de la thèse est consacré à la simulation numérique de
l’aérodynamique en régime transitoire du véhicule. La simulation est faite à l’aide de
l’approche Detached eddy simulation (DES). Une validation expérimentale est faite à partir
d’étude en souﬄerie grâce à des mesures locales de vitesse à l’aide de sondes cobra.
Mots clés : simulation CFD, Detached eddy simulation (DES), RANS (Reynolds-Averaged
Navier-Stokes), aérodynamique, transfert thermique, refroidissement, rayonnement, véhi-
cule hybride, essais en souﬄerie
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Durant les dernières décennies, l’être humain a cherché à minimiser la production des
gaz à effet de serre (GES) qui s’explique, en grande partie par l’évolution de l’industrie
du transport. À titre d’exemple, au Canada, en 2012, la répartition de la production des
GES par secteur d’activité a montré que 24% vient des activités du transport [Canada,
2015]. En outre, le prix du pétrole a connu une évolution fulgurante ces dernières années.
Entre les années 1999 et 2012, le prix du baril est passé de 17.48 à 110.09 CAD [Canada,
2015]. Ceux-ci ont poussé les industries de l’automobile à développer de plus en plus des
véhicules électriques et des véhicules hybrides ou à réduire la consommation de carbu-
rant en améliorant entres autres l’efficacité des moteurs à combustion et en améliorant
l’aérodynamique des véhicules.
C’est dans cette dynamique que le Partenariat Automobile du Canada (PAC) finance à
hauteur de plusieurs millions de dollars, le développement d’un véhicule hybride à trois
roues ; le projet est supporté par le Conseil de Recherches en Sciences Naturelles et en
Génie du Canada (CRSNG) et la Fondation Canadienne pour l’innovation (CFI). L’ob-
jectif principal du projet PAC, dans lequel cette thèse s’intègre, est de diviser par deux la
consommation d’essence d’un véhicule à trois roues, permettant également de réduire les
émissions de GES.
Pour répondre à la réduction de la consommation d’essence et de l’émission de GES, deux
solutions peuvent être envisageables : pousser les limites des efficacités des catalyseurs et
du moteur à combustion interne ; et diminuer la traînée afin de réduire la consommation
d’essence. Cette dernière nécessite d’améliorer la forme extérieure du véhicule ou de réduire
l’écoulement interne. Cependant, lorsqu’on réduit l’écoulement interne, la température
des composants augmente, entrainant une réduction de leurs efficacités ou de leurs durées
de vie. Ainsi, il est nécessaire de comprendre le comportement de l’aérothermique du
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véhicule durant sa phase de développement afin de mieux répondre aux exigences de bon
fonctionnement et des normes pour l’émission de GES.
1.2 Problématiques et Objectifs
1.2.1 Problématiques
La méthode expérimentale, qui est une des approches permettant la compréhension du
comportement aérothermique d’un véhicule, présente un coût exorbitant associé à sa mise
en place. Ainsi, pour palier à cet inconvénient, l’industrie de l’automobile utilise de plus
en plus la simulation des écoulements de fluides (Computational Fluid Dynamics, CFD)
afin de réduire le coût de développement du véhicule.
D’autre part, il est de plus en plus démontré qu’une simulation transitoire permet une
meilleure estimation de la traînée. Pour ce cas-ci, vu que le pilote est exposé à l’écoulement
de fluide, la simulation transitoire permet aussi de mieux prédire l’écoulement autour du
pilote afin d’améliorer son confort aérodynamique et aéro-acoustique.
Ces éléments amènent à se poser la question suivante : Comment mettre en place et
valider deux simulations qui permettent de prédire successivement le comportement de
l’aérothermique et de l’aérodynamique transitoire d’un véhicule à trois roues ?
1.2.2 Objectifs
Ainsi, cette thèse a deux objectifs principaux :
3 Réaliser la simulation numérique et la validation expérimentale de l’aérothermique
en régime stationnaire d’un véhicule à trois roues ;
3 Réaliser la simulation numérique et la validation expérimentale de l’aérodynamique
en régime transitoire d’un véhicule à trois roues.
Pour arriver à ceux-ci, des objectifs secondaires sont définis :
— Développer et valider expérimentalement la simulation de l’aérodynamique en ré-
gime stationnaire du véhicule ;
— Développer et valider expérimentalement la simulation de l’aérothermique en ré-
gime stationnaire du véhicule ;
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— Développer et valider expérimentalement la simulation de l’aérodynamique en ré-
gime transitoire du véhicule.
1.3 Plan du document
Cette thèse s’articule autour de six chapitres, dont le premier aborde le contexte général et
spécifique de ce travail et les objectifs généraux ainsi que le plan de la thèse. Le deuxième
chapitre fait l’état de l’art de la simulation de l’aérothermique de même que la simulation
de l’aérodynamique en régime transitoire d’un véhicule.
Le troisième chapitre, aborde les approches numériques et expérimentales utilisées dans
cette thèse. Pour atteindre chaque sous-objectif, on montre les différentes étapes néces-
saires pour la mise en place des simulations numériques, à savoir la préparation de la
topologie du maillage, la modélisation des phénomènes physiques (la turbulence et les
transferts thermiques) et le post-traitement des résultats numériques de même que la
validation expérimentale.
Les chapitres quatre et cinq sont consacrés à la mise en place de la simulation de l’aé-
rothermique du véhicule. Le chapitre quatre aborde la simulation de l’aérodynamique en
régime stationnaire du véhicule. La validation est faite à partir d’essais en souﬄerie. Le
modèle numérique ainsi déduit est utilisé pour achever le développement de la simulation
de l’aérothermique abordée dans le chapitre cinq. La simulation de l’aérothermique est
validée à partir d’essais routiers.
Le chapitre six présente, quant à lui, la mise en place de la simulation de l’aérodynamique
en régime transitoire. La validation des résultats numériques est faite à partir de mesures
locales de vitesse en souﬄerie réalisées devant le pilote et dans les sillages des roues avant.
Pour finir, le chapitre sept présente un conclusion générale des travaux de la thèse. Enfin,




Cette thèse a pour objectifs de développer une simulation numérique pour la modélisation
de l’aérothermique et de l’aérodynamique en régime transitoire d’un véhicule à trois roues.
On présente ainsi dans ce chapitre le contexte et les travaux réalisés en lien avec les objectifs
de la thèse.
2.1 Contexte de l’aérothermique des véhicules
Durant la phase de développement d’un véhicule, la compréhension de son aérothermique
est nécessaire afin d’assurer un bon fonctionnement de ses composants, de réduire la traînée
aérodynamique et la consommation de carburant. La compréhension de l’aérothermique
permet aussi d’assurer un refroidissement des composants, entre autres, le moteur à com-
bustion interne et le moteur électrique dans le cas des véhicules hybrides ou électriques.
À titre d’exemple, Geels et al [Salah, 2010] déduisent de leurs travaux qu’un bon refroi-
dissement peut réduire jusqu’à 10% la consommation de carburant. La compréhension de
l’aérothermique durant la phase de développement permet aussi de réduire le nombre de
prototypes donc le coût de développement du véhicule.
2.1.1 Aérodynamique des véhicules
Le déplacement d’un véhicule fait apparaître des efforts aérodynamiques et une résistance
au roulement. De manière générale, à basse vitesse, la résistance au roulement est plus
importante que les efforts aérodynamiques. À titre d’exemple, dans le cas d’un véhicule
ressemblant à celui de cette présente étude, des résultats montrent que la résistance au
roulement est prédominante pour des vitesses inférieures à 40 km/h. La résistance au rou-
lement peut être décomposée en deux composantes : une composante englobant l’ensemble
des pertes mécaniques qui évolue linéairement en fonction de la vitesse et une composante
due au frottement et à la déformation du pneu. Par contre, pour des vitesses au-delà de
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40 km/h, les efforts aérodynamiques deviennent prédominants et ils évoluent en fonction
du carré de la vitesse (figure 2.1) [Document interne CTA].
Figure 2.1 – Évolution des efforts sur un véhicule ressemblant à celui de cette
présente étude en fonction de sa vitesse [document interne du CTA]
La traînée aérodynamique
La traînée aérodynamique peut être décomposée en deux composantes : une composante
visqueuse, due aux frottements de l’air ; et une composante de pression, due à la répartition
de la pression statique sur la surface du véhicule. Pour un véhicule automobile, la force de
pression peut représenter jusqu’à 95% de la traînée totale [Hucho, 1978]. L’augmentation
de l’intensité de la traînée est favorisée par la complexité de la géométrie qui fait apparaître
des structures tourbillonnaires. Elles sont causées par le décollement de la couche limite
qui correspond à une perte d’énergie volumique ainsi qu’une diminution de la pression.
Les zones de décollement de la couche limite pour un véhicule automobile se trouvent
souvent, selon Hucho [Hucho, 1998], aux niveaux : de la calandre (zone C), du pare-brise
(zone P), du soubassement (zone S), des roues (zone R) et des parois latérales (zone L)
(figure 2.2). Dans le cas des véhicules de cette présente étude, on verra plus tard que les
zones de décollement sont localisées aux niveaux du capot (Zone C), de la face avant (zone
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F), des panneaux supérieurs (zones P), des ailes de roues (R) et de la tête du pilote (Zone
T).
Figure 2.2 – Origine de la traînée d’une automobile [Hucho, 1998]
L’aérodynamique des écoulements internes
Le développement et l’intégration des systèmes de refroidissement d’un véhicule néces-
sitent un équilibre entre plusieurs objectifs liés aux performances (refroidissement, aéro-
dynamique, stabilité) et au style. Cela nécessite la compréhension de son aérodynamique
interne qui a pour objectif d’assurer un bon refroidissement des composants sous-capot
tout en assurant un minimum de génération de traînée. Les caractéristiques de l’aérody-
namique interne dépendent de la position du radiateur, des sections d’entrée et de sortie
d’air et du positionnement des autres composants sous-capot [Hucho, 1978].
L’écoulement interne se comporte différemment en fonction de la vitesse du véhicule. D’une
part, si le véhicule est à l’arrêt et que le ventilateur du système de refroidissement est en
mouvement, l’écoulement se divise en trois parties : un écoulement dirigé vers la partie
supérieure du compartiment moteur ; un écoulement dirigé vers le bas ; et un écoulement
circulaire à mi-hauteur du compartiment. Dans ces conditions, devant le véhicule, les lignes
de courant divergent sous l’influence de l’aspiration du ventilateur ; l’écoulement accélère
et la pression diminue (figure 2.3a [Hucho, 1978]). D’autre part, si le véhicule est en
mouvement, il y a apparition d’une zone de surpression à l’avant qui favorise la décélération
des trois écoulements cités ci-haut ; les lignes de courant convergent ; l’écoulement décélère
en avant de l’entrée et la pression avant augmente (figure 2.3b).
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(a) à l’arrêt (b) sur route
Figure 2.3 – Comparaison des lignes de courant dans le domaine sous capot
lorsque le véhicule est à l’arrêt ou en mouvement [Hucho, 1978]
2.1.2 Thermique des véhicules
Moteur thermique
La source principale de production d’énergie dans l’environnement sous capot est le moteur
à combustion interne. L’énergie est produite à partir de l’explosion d’un mélange de gaz
constituant un mélange combustible porté à haute pression et haute température. Pour un
moteur à quatre temps, comme celui de cette présente étude, la production se fait en autant
d’étapes : l’admission, la compression, la combustion et l’échappement du gaz. Une partie
de l’énergie thermique produite par le moteur à combustion interne est transformée en
énergie mécanique et le reste est perdu sous forme de chaleur. Cette partie est généralement
estimée autour de 60% [Kim et Kim, 2008]. Par exemple, la figure 2.4 montre la répartition
de l’énergie produite par un moteur à combustion interne. Elle montre que la majeure
partie de l’énergie est perdue sous forme de chaleur, dont une fraction est évacuée par
l’échappement (QExhaust) et le reste est emmagasiné par les fluides de refroidissement
avant d’être rejeté à travers les échangeurs de chaleur (QWater). En outre, une autre
partie est perdue dans les parois du moteur et elle est ensuite évacuée par convection et
rayonnement (Qres).
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Figure 2.4 – Partition de la puissance thermique d’un moteur à combus-
tion [Kim et Kim, 2008]
Moteur électrique
Concernant les véhicules hybrides, le système de traction électrique (moteur électrique,
batterie, onduleur, chargeur) produit aussi de l’énergie dont une partie est aussi perdue
sous forme de chaleur.
Cependant, contrairement aux moteurs à combustion interne, les moteurs électriques pos-
sèdent un bon rendement de fonctionnement ; il est généralement de l’ordre de 81% à
94% [Song et al., 2008] et il varie en fonction de la température et de son régime de fonc-
tionnement [Song et al., 2008]. Le reste de la puissance produite est perdu sous forme
de chaleur et il peut être décomposé en plusieurs types de pertes en fonction de leurs
origines. D’une part, il y a les pertes par effet joule (Pj) dans les bobinages qui peuvent
représenter jusqu’à 60% de la perte totale ; elles sont proportionnelles au carré de l’inten-
sité électrique traversant les bobinages. Elles dépendent des résistances du stator et du
rotor (équation (2.1)) [Koro et Chikuni, 2008]. D’autre part, il y a les pertes magnétiques
(Pm) par effet hystérésis et courants de Foucault dans le stator (équation (2.2)) [Koro
et Chikuni, 2008]. Les courants de Foucault sont créés dans une masse conductrice par
la variation au cours du temps d’un champ magnétique extérieur traversant ce milieu.
Ils peuvent être créés par un déplacement de cette masse dans un champ magnétique
constant. Enfin, il y a les pertes mécaniques par frottement (Pf ) au niveau des paliers.
Elles sont dues aux frottements des paliers du rotor ainsi qu’aux frottements visqueux de
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Pm  Kh pKco   Istaq2 ω  Ke pKco   Istaq2 ω2 (2.2)
Pf  cfω (2.3)
Dans ces équations sont représentés :
— Kh : coefficient de pertes hystérésis ;
— Ke : coefficient de pertes par courant de Foucault ;
— Kco : constante qui représente la densité de flux dans le stator en condition de
circuit ouvert ;
— Rsta : résistance électrique du stator ;
— Rrot : résistance électrique du rotor ;
— Ista : intensité du courant électrique traversant le stator ;
— Irot : intensité du courant électrique traversant le rotor ;
— cf : couple de frottement ;
— ω : vitesse de rotation du moteur.
Système d’échappement
Le pot d’échappement est la partie la plus chaude dans le domaine sous-capot. Dans
le cadre de cette thèse, le pot d’échappement du véhicule peut être décomposé en trois
parties : le tube, le catalyseur et le silencieux (figure 2.5). Le tube est composé d’une partie
à double paroi et d’une deuxième partie à simple paroi. Les tubes internes et les tubes
externes ont respectivement des diamètres de 41 mm et 54 mm et ils ont une épaisseur
de 1.2 mm. Ils sont généralement faits en acier inoxydable. Les tubes collectent le gaz
d’échappement à la sortie du moteur à combustion interne et ils le transportent jusqu’au
catalyseur. À l’intérieur des coques du catalyseur, il y a un noyau cylindrique fait en
céramique et il constitue le catalyseur ; on verra plus tard qu’il est considéré comme un
milieu poreux où la perte de pression en fonction de la vitesse est modélisée avec la loi de
Darcy [Huang et Ayoub, 2008].
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Figure 2.5 – Système d’échappement du véhicule à trois roues de cette thèse
Radiateur
Le radiateur a pour fonction de dissiper, par convection, une partie de l’énergie générée
par le moteur. De ce fait, la quantité du flux d’air passant à travers le radiateur a un
impact direct sur l’efficacité du système de refroidissement [Singh et Shen, 2007] ; ainsi, le
radiateur est généralement placé dans la zone de stagnation de l’écoulement. D’autre part,
son efficacité dépend aussi de la direction des lignes de courant de l’écoulement et de la
distribution de la vitesse à sa face amont. Celles-ci poussent les ingénieurs à placer parfois
le radiateur dans une conduite (figure 2.6) afin d’éviter les pics locaux de température
et pour limiter les pertes de débit qui génèrent de la traînée et ne participent pas au
processus de refroidissement [Williams, 1985].
Figure 2.6 – Exemple de conduite pour un radiateur [Hucho, 1998]
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Les sections d’entrée et de sortie
Dans l’industrie de l’automobile, les entrées sont placées couramment au niveau des zones
où la pression statique est élevée. Par contre, les sorties, quant à elles, se trouvent au
niveau des zones où la pression statique est faible. Par exemple, la figure 2.7 montre la
distribution de la pression statique dans la zone sous-capot [Kim et Kim, 2008] ; on observe
que le maximum et le minimum absolu de pression statique se trouvent respectivement
à l’entrée et à la sortie. Elle montre aussi que la perte de pression la plus importante
est observée à la sortie du radiateur ; et le gain de pression maximum est à la sortie du
ventilateur.
(a) Configuration du module de
refroidissement
(b) Évolution de la pression sta-
tique
Figure 2.7 – Évolution de la pression statique dans le domaine sous-capot [Kim
et Kim, 2008]
2.2 Synthèse des travaux sur l’aérothermique en régime
stationnaire des véhicules
Les sections précédentes justifient la nécessité de comprendre le comportement aérodyna-
mique et thermique d’un véhicule. C’est une question très importante durant la phase de
développement. Dans la quête de réponse, plusieurs approches permettant de reproduire
les conditions d’évolution et d’interaction réelles de fonctionnement sont rencontrées dans
la littérature. Les approches analytiques ou numériques en 1D ou 2D couramment utili-
sées [Chang et al., 1991a][Chang et al., 1991b][D’hondt, 2010][Landry-Blais, 2012][Ivanc
et Gilliéron, 2005][Wagner et al., 2003] permettent de déterminer des valeurs moyennes
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ou ponctuelles (température, pression) et globales (force, vitesse, débit etc.). Elles sont
faciles à mettre en œuvre en raison de leurs temps d’exécution qui sont très faibles. Elles
sont appropriées pour la modélisation d’un cycle de conduite. Cependant, lorsque la géo-
métrie ou l’écoulement sont complexes, comme ceux de la présente étude, elles présentent
des limitations. Par exemple, la vitesse à la face d’un échangeur est un facteur important
pour calculer la quantité de chaleur dissipée. Or sa distribution est souvent complexe ;
donc, le débit d’air ne peut pas être aisément déterminé avec une approche analytique
ou numérique en 1D ou en 2D. En outre, le sillage, un facteur important pour le calcul
de la traînée, a généralement une forme très complexe qui ne permet pas sa résolution
par une approche analytique ou numérique en 1D ou en 2D. Ainsi, lorsque la géométrie
ou/et l’écoulement sont complexes, les approches citées ci-dessus ne sont pas très ap-
propriées pour répondre de manière satisfaisante à la question de la compréhension du
comportement de l’aérothermique. De fait, les approches expérimentale et numérique en
3D communément appelées la simulation des écoulements fluide ou Computational Fluid
Dynamics (CFD) sont très souvent utilisées. Dans la suite, on présente une synthèse des
travaux sur l’aérothermique des véhicules rencontrés dans la littérature. On présente suc-
cessivement les travaux expérimentaux et ensuite, les travaux de simulation en 3D. Seules
les méthodes utilisées dans ces travaux seront détaillées dans le chapitre suivant.
Généralement, les études expérimentales sont réalisées dans une souﬄerie ou une salle
équipée d’un dynamomètre ; ceci permet de contrôler les conditions ambiantes de charges.
Par exemple, afin de faciliter la phase d’optimisation de la conception du pot d’échap-
pement, Sainoju [Korremla, 2007] monte le véhicule sur un dynamomètre qui permet de
simuler des vitesses allant de 12.5 km{h jusqu’à 32 km/h (figure 2.8). Il place des thermo-
couples de type K pour évaluer la température à la surface externe du pot d’échappement.
Il constate que, pour la même vitesse, la température à l’entrée de l’échappement aug-
mente avec la charge appliquée sur le véhicule. Il constate aussi que la température du gaz
est plus élevée à la sortie du catalyseur qu’à l’entrée, correspondant à la phase de réaction
dans le catalyseur. Les travaux de cet auteur ne représentent pas les conditions réelles
de fonctionnement du véhicule. En effet, la salle dynamométrique n’est pas équipée d’un
écoulement d’air qui permet de tenir compte de l’aspect dynamique sur le transfert ther-
mique. Cependant, on remarque sur la figure 2.8 un ventilateur qui probablement permet
d’amener un flux d’air afin d’éviter une surchauffe des composants.
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Figure 2.8 – Montage d’un véhicule sur un dynamomètre [Korremla, 2007]
D’autre part, pour divers régimes de fonctionnement, Fournier et Bayne [Fournier et
Bayne, 2007] mesurent la température du pot d’échappement d’un véhicule avec des ther-
mocouples de type K. Ils constatent que la température sur la surface externe de l’échap-
pement varie entre 374 oC et 550 oC ce qui fait de l’échappement la source principale
de chaleur dans le domaine sous capot. Dans cette plage de température, le rayonnement
induit par le pot d’échappement est important et peut générer des anomalies sur les autres
composants.
Le prix exorbitant de location d’une souﬄerie pousse certains auteurs [Apolloni, 2006][Ng,
2002] à réaliser leurs études expérimentales sur une route commune malgré la variation
des conditions ambiantes comme l’humidité, la pression et la charge solaire qui sont des
sources d’erreurs de mesure. Cependant, les études expérimentales sur route présentent
aussi un coût exorbitant. Ceci pousse l’industrie de l’automobile à avoir recours à la
simulation numérique en 3D en phase avec le développement du véhicule. Dans ce contexte,
la validation des résultats numériques se base sur les études expérimentales.
Pour les besoins de conception et d’optimisation du système de refroidissement, afin de
réduire entre autre la trainée interne, Suvankar et al [Manna et Kushwah, 2015] ont eu
recours à la CFD durant leur étude préliminaire afin de raccourcir le temps de conception
et d’améliorer la qualité et la fiabilité de la conception du produit. Les auteurs ont réalisé
une simplification de la géométrie avant l’étape de maillage qui compte près de 0.7 millions
de cellules. La surface du soubassement a été simplifiée et elle a été considérée comme une
surface plane. Certains éléments n’ayant aucune influence sur l’écoulement interne ne sont
pas pris en compte dans leur analyse. Leur domaine de calcul est limité par une boite
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parallélépipédique dont les dimensions font trois fois la longueur du véhicule à partir de
l’avant et cinq fois la longueur du véhicule à partir de l’arrière. La hauteur de la boite fait
trois fois celle du véhicule et la largeur est six fois la largeur du véhicule. Le radiateur et le
condenseur sont considérés comme des milieux poreux où la perte de pression en fonction
de la vitesse les traversant est calculée à partir de la relation de Darcy.
Taskashi et al. [Takiguchi et al., 2015] ont proposé une co-simulation couplée pour pré-
dire le comportement thermique d’un véhicule. Pour se faire, les calculs sont faits en cinq
étapes pour autant de simulations. Une première simulation CFD résout l’écoulement
fluide autour du véhicule et permet, ainsi, de déterminer entre autres le débit de l’air à
travers le radiateur et la vitesse du fluide autour des composants du véhicule. Grâce aux
courbes caractéristiques du radiateur et au débit d’air obtenu avec la première simula-
tion, une approche analytique calcule la puissance dissipée et la température de l’air à
la sortie du radiateur. Ensuite, deux simulations permettent successivement de détermi-
ner la température du catalyseur et du gaz d’échappement à la sortie du catalyseur et la
température à la surface externe du pot d’échappement. Enfin, les résultats des quatre
premières simulations sont utilisés dans une cinquième simulation afin de déterminer les
températures des composants sous capot. Les résultats sont validés à partir de mesures
expérimentales réalisées dans une souﬄerie munie d’un dynamomètre.
Salvio et al. [Salvio et al., 2006] utilisent l’approche CFD pour la modélisation du com-
portement thermique sous capot d’un véhicule. Le maillage est constitué de 4 millions
de cellules de formes hexagonales près des parois pour la résolution de la couche limite
et tétraédrique au delà. Les auteurs considèrent que les propriétés de l’air sont des fonc-
tions polynômiales qui dépendent de la température. De plus, les auteurs considèrent que
l’échangeur de chaleur est un milieu poreux orthotrope. Les sources de chaleur sont les
surfaces externes du moteur et du pot d’échappement où des conditions de puissance sur-
facique constante sont imposées. Cette hypothèse est discutable du fait que la puissance
surfacique sur ces éléments est fonction du coefficient de convection, qui lui, dépend de
la vitesse. Or la complexité de l’écoulement sous-capot fait que le coefficient de convec-
tion n’est pas constant. Les résultats montrent une évolution complexe de la température
dans le domaine sous-capot qui est très difficile à obtenir avec une approche analytique
ou numérique en 1D ou en 2D.
Sur la même dynamique, Zhigang et al. [Yang et al., 2004] utilisent aussi l’approche CFD
pour la modélisation de la circulation de l’air chaud provenant du condenseur thermique
dans le domaine sous-capot lorsque le véhicule est à l’arrêt. Lors de leurs études, le maillage
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de forme tétraédrique compte environ 2 millions de cellules. La turbulence est résolue
avec le modèle κ- Realizable. Les surfaces solides sont considérées adiabatiques et leurs
rayonnements sont négligés. En plus, l’air est considéré comme un gaz parfait. Afin d’avoir
une meilleure stabilisation de la résolution numérique, une faible vitesse est imposée pour
le milieu ambiant. Cette vitesse peut être assimilée à celle du vent et les auteurs constatent
qu’elle n’influence pas la circulation de l’air aussi longtemps qu’elle paraît faible. En effet,
à basse vitesse, le débit d’air traversant l’échangeur de chaleur est entièrement généré par
le ventilateur. La limite observée dans ces travaux est la négligence du rayonnement. En
effet, comme montré plus tard dans cette thèse, le rayonnement a un effet non négligeable
lors du processus de transfert thermique sous-capot. En outre, même si la répartition
des y , distance adimensionnée à la paroi, n’est pas indiquée dans l’article, le nombre de
cellules n’est pas suffisant pour résoudre correctement la turbulence.
Fortunato et al. [Fortunato et al., 2005] utilisent aussi la simulation numérique afin de pré-
dire le comportement thermique d’un véhicule. Les auteurs développent une co-simulation.
Une première simulation calcule la pression et la vitesse du fluide à l’entrée du domaine
sous capot. Ces résultats permettent aux auteurs de définir les conditions aux limites de
la deuxième simulation qui résout l’équation de l’énergie qui prend en considération le
rayonnement thermique modélisé avec la méthode Surface to Surface (S2S). Les résul-
tats numériques de la température comparés aux mesures expérimentales présentent des
erreurs de l’ordre de 20 oC, ce qui présente une faible erreur relative vue l’ordre de
grandeur des températures.
Pour voir l’impact d’un ventilateur lorsqu’il est en marche ou à l’arrêt, sur le comportement
thermique d’un véhicule, Kumar et al. [Kumar et al., 2009] effectuent aussi le couplage
de deux simulations utilisant des approches différentes : une approche analytique et une
approche CFD. Cette dernière permet de déterminer, en fonction du débit du fluide,
la perte de pression à travers le radiateur et le ventilateur et la vitesse moyenne du
fluide autour des composants sous-capot. Le modèle κ- est utilisé pour la résolution de
la turbulence. Les résultats sont par la suite utilisés dans l’approche analytique afin de
déterminer les températures moyennes des composants. La validation est faite à partir de
mesures expérimentales qui ont aussi servi à définir les conditions aux limites de l’approche
analytique.
De même, Bendell [Bendell, 2005] et al. font le couplage d’une approche CFD avec une
approche analytique afin de prédire le comportement thermique sous-capot d’un véhicule.
Lors de la modélisation en CFD, les cellules du maillage sont de forme tétraédrique. Le
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ventilateur placé devant le radiateur est considéré comme une source dans l’équation de
conservation de la quantité de mouvement, avec une vitesse perpendiculaire à la face du
radiateur. Ceci est une bonne hypothèse. En effet, le ventilateur crée de la turbulence et
une vitesse radiale qui sont supprimées par redressement à travers les ailettes du radiateur.
Une condition de température, dont la valeur est obtenue grâce à des mesures expérimen-
tales, est imposée à la surface externe du pot d’échappement. Les résultats numériques
présentent des erreurs non négligeables par rapport aux mesures expérimentales. Celles-ci
sont dues à la supposition d’une température constante à la surface de l’échappement.
Pang et al. [Pang et al., 2011] utilisent aussi la même méthodologie pour simuler le circuit
de refroidissement d’un véhicule. Pour différents régimes correspondant à une combinaison
de la vitesse du véhicule et de celle du ventilateur, le débit de fluide traversant l’échangeur
de chaleur est déterminé par une simulation CFD. Ensuite, les résultats de la première
simulation sont utilisés afin de définir les conditions limites d’une deuxième simulation.
Cette dernière est réalisée à l’aide d’une approche analytique. Les auteurs constatent que
l’augmentation conséquente de la température dans le circuit de refroidissement, lorsque
le véhicule est à l’arrêt, peut être évitée en gardant le ventilateur et la pompe en fonc-
tionnement pendant quelques minutes supplémentaires.
Kumar et Sachim [Kumar et al., 2010] quant à eux utilisent le couplage de trois modèles
numériques afin d’étudier le comportement thermique sous capot d’un véhicule. D’abord,
une approche analytique modélise le circuit de refroidissement, ensuite une seconde si-
mulation modélise l’écoulement fluide et enfin, une troisième simulation modélise, quant
à elle, le transfert thermique. La comparaison des résultats montre une bonne corréla-
tion, soit une erreur absolue de 7 oC entre les valeurs de la température prédites par la
simulation et les mesures expérimentales.
D’autre travaux [Costa et Pinto, 2002][Fortunato et al., 2005][Heiniger et Bendell, 2011][Kim
et Kim, 2008][Salvio et al., 2006][Shim et Park, 2011][Skea et al., 2003][Bancroft et al.,
2000][Yang et al., 2004] utilisant l’approche CFD sont aussi rencontrés dans la littéra-
ture et ils adoptent tous une approche de co-simulation où ils présentent une étude non
complète de l’aérothermique d’un véhicule.
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2.3 Synthèse des travaux sur l’étude de l’aérodynamique d’un
véhicule en régime transitoire
Comme évoqué dans l’introduction, la modélisation numérique et la validation de expéri-
mentale de l’aérodynamique en régime transitoire d’un véhicule à trois roues constituent le
deuxième objectif principal de cette présente étude. Dans la littérature, jusqu’aux années
2000, rares furent les auteurs à proposer une étude permettant une description de l’écoule-
ment transitoire autour d’un véhicule ; et cela pour des raisons techniques (numériques ou
expérimentales). Cependant, en raison du renforcement des normes environnementales, la
compréhension des phénomènes physiques de l’écoulement est de plus en plus considérée
afin de mieux minimiser la génération de la traînée donc la consommation d’essence.
La géométrie du véhicule, de cette présente thèse, favorise autour des roues avant, un
écoulement qui ressemble à celui d’une roue isolée. Très peu de travaux se sont intéressés
à la compréhension de l’écoulement autour d’une roue isolée. Les rare études rencontrées
dans la littérature sont résumées dans le tableau 2.1. Les premières observations du sillage
derrière un roue isolée immobile ou en rotation sont fournies, en 1973, par Fackrell et
al. [Fackrell, 1973]. Ils déduisent de leur étude que le sillage s’étend au delà des dimensions
de la roue lorsque cette dernière est en rotation. Cela est dû à un décollement en amont. Ils
concluent aussi pour cette configuration, que la partie basse du sillage est plus étroite que
celle de la roue immobile. En effet, lorsque la roue est en rotation, la forte dépression en
aval de la zone de contact et le jetting conditionnent la partie basse du sillage. En revanche,
lorsque la roue est fixe, des tourbillons en fer à cheval s’élargissent vers la partie avale.
Ils sont principalement dus à l’interaction entre la roue et la couche limite développée au
niveau du sol [Mercker et H.J., 1991].
Cogotti [Cogotti, 1983] a réalisé des essais en souﬄerie afin d’étudier l’importance du
contact de la roue avec le sol par des mesures de pression, traînée et portance. Ensuite,
Mercker et Berneburg [Mercker et Berneburg, 1992] proposent une description de la to-
pologie de l’écoulement autour d’une roue en rotation à partir d’une approche analytique
résolvant l’écoulement autour d’un cylindre ou d’une géométrie simplifiée. Ils observent
trois paires de tourbillons : une paire supérieure liée au décollement et aux effets 3D de
la turbulence ; ensuite, une deuxième paire inférieure due à l’interaction entre la roue et
la couche limite développée au niveau du sol ; enfin, une dernière paire centrale de tour-
billon due au décollement de la couche limite sur les cotés latéraux de la roue. Cependant,
les études expérimentales récentes de Saddington et al. [Saddington et al., 2007] faites à
17
2 État de l’art
l’aide de la LDV (vibromètre laser ou LDV : Laser Doppler Vibrometer) contredisent les
conclusions de Cogotti [Cogotti, 1983] et Mercker et Berneburg [Mercker et Berneburg,
1992]. En effet, Saddington et al. observent des tourbillons centraux qui sont rapidement
diffusés dans l’écoulement principal. De ce fait, ils ne sont pas observés.
Durant les dernière années, les simulations numériques ont permis de renforcer la compré-
hension de la topologie de l’écoulement autour d’une roue isolée. Des auteurs [Sergio Pi-
rozzoli, 2012][James et Xin, 2006][Wäschle, 2007] utilisent l’approche URANS ou SND
pour apporter plus de précisions sur le nombre et l’agencement des structures tourbillon-
naires. Cependant, leurs conclusions restent toujours contradictoires. À titre d’exemple, à
la place de la paire de tourbillons centrale, Mcmanus et al. [James et Xin, 2006] observent
un tourbillon en arche (figure 2.9a) alors que Waschle et al. [Wäschle, 2007] observent un
tourbillon torique/annulaire sur le sommet et un tourbillon de sillage en fer à cheval près
du sol (figure 2.9b). D’autre part, à partir de l’approche SND, Pirozzoli et al. [Sergio Pi-
rozzoli, 2012] observent une paire centrale de tourbillons (figure 2.9c).










Cogotti [Cogotti, 1983] essais en
souﬄerie
Mercker et Berne-







Saddington et al. [Sadding-










Waschle et al. [Wäschle,
2007]
URANS non torique
Pirozzoli et al. [Sergio Pi-
rozzoli, 2012]
SND non paire de
tourbillons
centrale
Tableau 2.1 – Synthèse des travaux de simulation transitoire d’une roue isolée :
tourbillons observés
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(c) Pirozzoli et al. [Sergio Pirozzoli, 2012]
Figure 2.9 – Topologie des structures tourbillonnaires dans le sillage d’une roue
isolée
Pour les études de l’écoulement autour d’un véhicule réel ou simplifié, là aussi, très peu
d’études caractérisent l’écoulement transitoire. On peut citer les travaux de Damiani et
al. [Damiani et al., 2004], de Krajnovic et al. [Krajnović et al., 2011] et d’Emma [Croner,
2014] qui utilisent successivement les approches URANS, SGE et URANS.
19
2 État de l’art
2.4 Conclusion
Les concepts de l’aérodynamique et de la thermique d’un véhicule ont été présentés dans
ce chapitre. On constate ainsi la nécessité de comprendre le comportement aérodyna-
mique et thermique d’un véhicule durant sa phase de conception. Celle-ci doit permettre
d’obtenir un véhicule répondant aux critères aérodynamiques et thermiques avec le mi-
nimum d’itérations avant d’arriver à la production en série. Plusieurs travaux utilisant
différentes approches sont rencontrés dans la littérature. D’une part, les approches analy-
tiques et numériques en 1D ou en 2D sont faciles à mettre en œuvre et demandent moins
de temps de calcul. Malheureusement, elles ne sont pas appropriées lorsque la géométrie
ou l’écoulement est complexe. De ce fait, les auteurs utilisent une approche CFD pour
mieux répondre à la question de la compréhension du comportement aérodynamique et
thermique d’un véhicule.
Dans la littérature, l’approche CFD est très souvent couplée avec une approche analytique
ou numérique 1D ou 2D ce qui la rend coûteuse en temps de mise en œuvre et de calcul.
En plus, la convergence de l’équation de l’énergie, à chaque étape de couplage, peut être
un facteur critique, même si parfois les équations de l’écoulement peuvent être désactivées
pendant plusieurs étapes afin d’accélérer la convergence et d’éviter la divergence puis
mises à jour ultérieurement [Bendell, 2005]. D’autre part, aucune étude présentée dans la
littérature n’aborde une simulation complète de l’aérodynamique et de la thermique d’un
véhicule avec une seule approche CFD. Une étude pareille permet une évaluation plus
précise de la traînée. En effet, les travaux de Valéo ont montré que la traînée déduite d’une
modélisation avec transfert de chaleur augmente de 15% par rapport à une modélisation
sans résolution du transfert de chaleur. En fait, l’air chaud provenant du domaine sous-
capot modifie les propriétés dynamiques du sillage donc de la traînée de pression. Une telle
modélisation permet aussi une meilleure évaluation de la répartition de la température
des composants sous-capot.
Ainsi, l’une des originalités de cette présente étude est de modéliser puis de valider avec
la seule approche CFD, l’aérothermique d’un véhicule à trois roues en tenant compte de
toutes les physiques. L’écoulement fluide autour du véhicule, la dissipation de deux radia-
teurs et le transfert de chaleur conjugué du pot d’échappement sont modélisés dans cette
thèse par une seule simulation numérique. En d’autres termes, la simulation numérique
résout les équations gouvernant l’écoulement et le transfert de chaleur de trois fluides :
deux fluides compressibles (le gaz d’échappement (GE) et l’air entre les parois du pot
d’échappement (AE) considérés comme des gaz parfaits) et un fluide incompressible re-
20
2 État de l’art
présentant le milieu ambiant). L’équation gouvernant le transfert de chaleur à travers les
parois solides du pot d’échappement (PS) est aussi résolue par la simulation numérique.
Les résultats numériques sont validés à partir de mesures expérimentales réalisées sur
route.
D’autre part, il y a un manquement dans la littérature sur la simulation en régime tran-
sitoire. Cette dernière permet d’étudier le confort d’un pilote exposé à l’écoulement et
aussi d’évaluer plus précisément la force de traînée. Ainsi, la deuxième originalité de cette
présente étude est la modélisation et la validation de l’aérodynamique transitoire d’un
véhicule à trois roues. Cette thèse ne s’intéresse pas au confort du pilote ; elle se limite
plutôt à la mise en place de l’approche numérique. Les résultats de cette dernière peuvent
être utilisés dans des travaux futurs pour améliorer le confort du pilote mais également
pour mieux évaluer la force de traînée.
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MÉTHODOLOGIE DE CARACTÉRISATION DE L’AÉROTHERMIQUE
D’UN VÉHICULE À TROIS ROUES
Les travaux présentés dans l’état de l’art montrent que dans la quête de la compréhension
de l’aérothermique des véhicules, l’essor des outils numériques et le coût élevé des études
expérimentales poussent les chercheurs et les industriels à utiliser de plus en plus la simu-
lation numérique en phase avec la conception, et les mesures expérimentales pour valider
l’outil numérique. En effet, la simulation numérique est capable de donner des résultats
avec une bonne précision tout en considérant, avec le minimum d’hypothèses, la physique
réelle du problème. Elle permet aussi de faire plusieurs itérations de solutions afin de se
rapprocher de la solution optimale avant la production. Ainsi, durant le développement
du véhicule hybride, la simulation est choisie et les études expérimentales sont utilisées
pour valider les résultats numériques.
3.1 Mise en contexte de la méthodologie
Comme présenté en introduction, les deux objectifs principaux de cette présente étude
sont : la simulation numérique de l’aérothermique en régime stationnaire d’un véhicule à
trois roues ; la simulation numérique de l’aérodynamique en régime transitoire d’un véhi-
cule à trois roues. L’étude de l’aérothermique ou de l’aérodynamique en régime transitoire
d’un véhicule nécessite la reproduction de manière satisfaisante des conditions d’évolution
et d’interactions réelles de fonctionnement. La méthode de caractérisation d’un problème
aérodynamique et thermique d’un véhicule peut être expérimentale ou numérique. Dans
ce chapitre, on présente les étapes de la simulation numérique et de la validation expéri-
mentale.
Dans le domaine sous-capot, le pot d’échappement est la source de chaleur principale. En
effet, sa température surfacique est plus importante que celles des autres composants. La
précision des résultats numériques dépend donc fortement de la résolution du transfert
thermique à travers le pot d’échappement. Pour minimiser l’impact thermique du pot
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d’échappement du véhicule hybride à trois roues, une feuille d’isolation est utilisée. Le
contact entre la feuille d’isolation et l’échappement n’étant pas parfait, cela fait apparaître
des résistances thermiques locales très élevées. En plus, après sa mise en place, la surface
devient très rugueuse et non homogène. On peut aussi noter que la géométrie réelle du
prototype n’est pas identique à celle de la CAO. En effet, certains composants sous capot,
ne sont pas à leur position exacte et les pièces de carrosserie n’ont pas la même forme sur le
véhicule réel et la CAO. Il est donc impossible de réaliser une étude expérimentale avec ce
prototype hybride pour en valider l’approche numérique. De fait, l’approche numérique est
réalisée avec un véhicule à combustion interne (figure 3.2a) dont la géométrie est similaire à
celle du véhicule hybride. Le véhicule à combustion interne est équipé de deux radiateurs
et d’un moteur à deux cylindres. Cette approche est utilisée pour la modélisation de
l’aérodynamique et de la thermique du véhicule hybride (figure 3.2b).
Figure 3.1 – Isolation thermique du pot d’échappement du véhicule hybride
(a) V.C. (b) V.H.
Figure 3.2 – Le véhicule à combustion interne (V.C.) et le véhicule hybride
(V.H.)
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Pour s’assurer de leur fidélité, les résultats numériques sont validés à partir d’études
expérimentales. Ces dernières sont généralement réalisées dans une souﬄerie. Cependant,
la validation est faite en deux étapes consacrées respectivement à la validation du problème
aérodynamique (P-AERO) et à la validation du problème thermique (P-THERMIQUE)
comme mis en évidence par la figure 3.3. Les raisons de ce choix sont le coût exorbitant
de location d’une souﬄerie mais aussi l’absence au Canada d’une souﬄerie climatique de
grande envergure équipée d’une balance aérodynamique adaptée à un véhicule à trois roues
et permettant de combiner des essais aérodynamique et thermique. Ainsi, la mise en place
de la simulation numérique de l’aérothermique du véhicule à moteur à combustion est
aussi faite en deux étapes. Une première étape est consacrée à la simulation numérique et
à la validation expérimentale en souﬄerie de l’aérodynamique. Et, ensuite, une deuxième
étape est consacrée à la simulation numérique et à la validation expérimentale sur route
extérieure de la thermique du véhicule. L’approche numérique ainsi déduite est utilisée
pour la simulation de l’aérothermique du véhicule hybride.
Figure 3.3 – Méthodologie de la validation de l’aérodynamique et de la ther-
mique du véhicule à combustion
3.2 Méthodologie de la simulation numérique de l’aérothermique
d’un véhicule
On va maintenant présenter la mise en place de la simulation numérique de l’aérother-
mique. Les principales étapes sont présentées sur la figure 3.4. Premièrement, on a l’étape
de la préparation de la topologie du maillage à savoir la préparation de la géométrie et
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le maillage lui même. Ensuite, il y a la définition des conditions aux limites puis le choix
de la modélisation des physiques. Enfin, il y a successivement le choix des paramètres, la
résolution et le traitement des résultats.
Figure 3.4 – Étape de la mise en place de la simulation numérique
3.2.1 Présentation de la topologie du maillage
Malgré l’essor de la puissance des logiciels de maillage, la qualité du maillage des géo-
métries complexes, comme celle de cette présente étude, reste toujours un défi pour la
simulation numérique. La qualité du maillage dépend fortement de celle de la géomé-
trie. En effet, une géométrie de mauvaise qualité entraîne des irrégularités du maillage,
donc des rapports importants des volumes de deux cellules voisines pouvant retarder la
convergence ou faire diverger la simulation. De fait, pour obtenir une bonne qualité de
maillage, un travail considérable est fait, avec l’outil CAO Catia-v5 R19, afin d’apporter
des simplifications à la géométrie du véhicule. La géométrie est d’abord allégée en sup-
primant les composants d’assemblage tels que les vis, les écrous, les rivets de même que
les pièces qui ne sont pas dans l’écoulement ou qui l’influencent peu. Ensuite, la surface
de chaque composant présentant des formes complexes est simplifiée en minimisant ses
détails géométriques tout en gardant sa forme générale. Par exemple, le travail apporté
à la géométrie des véhicules de cette présente étude ressemble à ceux de Fortunato et
al. [Fortunato et al., 2005]. Ils présentent dans leur publication les simplifications appor-
tées à la géométrie d’un moteur et son circuit de refroidissement (figure 3.5). La géométrie
est ensuite incorporée dans un parallélépipède pour limiter le domaine de calcul. Enfin,
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l’outil wrapper de STAR-CCM+V9.02.005 apporte les dernières simplifications avant de
passer à l’étape de maillage.
(a) Géométrie initiale (b) Géométrie simplifiée
Figure 3.5 – Simplification d’une géométrie [Fortunato et al., 2005]
Le maillage est une discrétisation du domaine de calcul en petits volumes permettant la
résolution numérique des équations aux dérivées partielles. Le maillage généré peut être
structuré. Ce type de maillage est simple, robuste et facile à générer lorsque la géométrie
est simple. En pratique, pour obtenir un maillage structuré, le domaine est divisé en
plusieurs blocs ; ainsi, lorsque la géométrie est complexe, le coût associé à la génération du
maillage devient important. Afin de palier à ces inconvénients, le maillage non structuré
est introduit. Il est généré de façon automatique et est composé de cellules connectées
selon une topologie aléatoire. D’autre part, les modèles utilisés pour la résolution des
zones proches des parois, comme la couche limite, requièrent des cellules cartésiennes
orientées de façon normale à la paroi. Ainsi, on utilise un maillage non structuré adapté à
chaque zone d’écoulement [D’Apollonia et al., 2004][Fortunato et al., 2005][Kumar et al.,
2010][Francesca et al., 2011][Qian et Yuan, 2001] [Yang et al., 2004]. La forme des cellules
du maillage peut être généralement trois de formes : tétradréique, utilisée dans [Yang
et al., 2004][Fortunato et al., 2005][Kumar et al., 2010][Qian et Yuan, 2001] [D’Apollonia
et al., 2004] ; polygonale utilisée dans Pang [Francesca et al., 2011] ; enfin, hexaédrique
utilisée dans [Driant et al., 2013][Hassen, 2010][Bendell, 2005][Enriquez-Geppert et al.,
2011][Bancroft et al., 2000][Shim et Park, 2011]. Cette dernière est plus avantageuse dans
les zones proches des parois. Elle nécessite près de la moitié de mémoire et du temps requis
par un maillage tétraédrique [Biswas et Strawn, 1998].
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Dans cette présente étude, on utilise un maillage hexaédrique et il est fait en trois étapes.
Premièrement, l’étape Surface Remesher permet de discrétiser la surface de la géométrie
en petites surfaces. La discrétisation est principalement basée sur la définition de la lon-
gueur des arêtes des petites surfaces. Pour définir la longueur des arêtes, la méthode Min
and Target est choisie. Elle permet de définir la dimension minimale et la dimension sou-
haitée de chaque arrête des surfaces. Afin d’uniformiser la discrétisation surfacique et pour
avoir une bonne qualité de maillage, la dimension minimale et la dimension souhaitée de
chaque arrête des surfaces sont définies égales pour chaque petite surface. Toutefois, cela
n’empêche pas d’avoir une non-uniformité de la discrétisation que cette approche permet
de réduire. Deuxièmement, l’étape Prism Layer Extrusion, permet de générer un maillage
volumique des cellules près de la surface, ce qui est nécessaire pour améliorer la précision
de la résolution de la couche limite. Enfin, l’étape Executing Trimmer génère le maillage
volumique. Pour la bonne résolution des zones de sillage, des volumes de raffinement du
maillage volumique sont définis. Il faut noter que même si la méthode décrite est propre
au logiciel STAR-CCM+V9.02.005, elle peut s’adapter à un autre logiciel de maillage.
3.2.2 Modélisation des physiques
La simulation de l’aérothermique de cette présente étude requiert la résolution des équa-
tions qui gouvernent : l’écoulement du fluide ambiant autour du véhicule ; la dissipation
de deux radiateurs ; et le transfert de chaleur conjugué du pot d’échappement. La réso-
lution de ces équations par une seule simulation, fait sortir une des originalités de cette
présente étude. En effet, comme évoqué dans l’état de l’art, aucune étude présentée dans
la littérature n’aborde une étude complète de l’aérodynamique et de la thermique d’un
véhicule avec une seule approche CFD. Pour parvenir à cela, il est nécessaire de poser les
hypothèses suivantes :
— le fluide ambiant est incompressible et ses propriétés intrinsèques sont constantes ;
— le gaz échappement est compressible et sa viscosité dynamique, et sa conductivité
thermique sont constantes ;
— les propriétés intrinsèques du solide de l’échappement sont constantes ;
— la réaction chimique à travers le catalyseur n’est pas considérée ;
— sauf indication, toutes les parois sont adiabatiques ;
— la température à la surface du moteur est supposée constante.
Ainsi les équations résolues par la simulation numérique sont :
— la conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de l’énergie d’un fluide
ambiant (équations (3.1), (3.2) et (3.3)) ;
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— la conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de l’énergie du gaz
d’échappement (équations (3.4), (3.5) et (3.6)) ;
— le transfert de chaleur à travers les parois solides du pot d’échappement (équa-
tion (3.7)) ;
— le rayonnement entre les surfaces externes des composants sous-capot et du système
du pot d’échappement (équation (3.28)) ;
— la dissipation à travers les radiateurs (équation (3.33)).
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Bxi pρuiq  0 (3.4)
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B2xi  0 (3.7)
Dans les équations ci-dessus sont représentés :
— h : l’enthalpie ;
— p : la pression statique ;
— Pr : le nombre de Prandtl ;
— qj : le flux de chaleur local ;
— ui : la vitesse dans la direction i ;
— λs : la conductivité thermique ;
— ρ : la masse volumique ;
— τij : le tenseur des contraintes visqueuses ;
— µ : la viscosité dynamique.
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Modélisation de la turbulence
À des nombres de Reynolds relativement élevés ou lors de perturbations de l’écoulement,
un caractère aléatoire tridimensionnel appelé turbulence se développe. Celle-ci est une ca-
ractéristique de l’écoulement et elle implique un transfert d’énergie cinétique des grandes
échelles vers les plus petites échelles de turbulence. Ainsi, une cascade d’échelles de tur-
bulence se produit et peut être regroupée en trois catégories :
— échelle des grandeurs moyennes de l’écoulement (U , L) ;
— macro-échelle (uf , lf ) : échelle caractéristique des grandes fluctuations turbulentes ;
— micro-échelle (échelle de vitesse uk, échelle de longueur lk) : appelée communément
échelle de Kolmogorov ; elle correspond à l’échelle des plus petits tourbillons.
Les échelles de Kolmogorov sont obtenues quand le fluide est dans un état où le taux
de réception de l’énergie à partir des grandes échelles est égal à la vitesse à laquelle
elles dissipent l’énergie en chaleur par frottement visqueux ; cet énoncé est la théorie de
l’équilibre universel [Wilcox, 1998]. Kolmogorov (1941) définit dans ces conditions que le
comportement de la dissipation de l’énergie est entièrement défini par deux paramètres :
la viscosité ν et le taux de dissipation . Ainsi, en considérant les termes de force d’inertie
Bu
Bt
et de force visqueuse ν B2u
B2x , qui doivent être du même ordre de grandeur, la relation





Dans la littérature, plusieurs approches de simulation visant la modélisation numérique
de la turbulence sont développées. Elles peuvent être classées en trois groupes. D’abord,
la simulation numérique directe (SND) qui consiste à résoudre les équations gouvernant
l’écoulement d’un fluide en résolvant toutes les catégories d’échelles. Ainsi, elle permet de
réaliser de véritables expériences numériques [Chassaing, 2000]. Malheureusement, malgré
les moyens importants disponibles aujourd’hui, la SND demeure toujours très coûteuse et
très complexe à mettre en œuvre pour des géométries complexes ou de grandes dimensions,
comme celles de cette étude. Par exemple, Thomas Driant [Driant, 2015] estime que le
nombre de cellules nécessaire pour résoudre l’écoulement autour d’une plaque plane aux
nombre de Reynolds du véhicule considéré (Re  45  105) ayant approximativement la
même longueur et la même largeur que le véhicule hybride avec l’approche SND est de
8.131013. Ailleurs, pour remédier à ces inconvénients, la simulation à grande échelle (SGE)
est introduite. La SGE est une alternative à la SND, où seules les échelles turbulentes de
grandeurs moyennes et macroscopiques, sont directement simulées alors que les échelles de
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Kolmogorov sont modélisées. Cependant, la SGE reste toujours problématique pour des
applications industrielles. En effet, son maillage près des parois est très couteux. À titre
d’exemple, Thomas Driant [Driant, 2015] estime le nombre de cellules à 213 millions pour
une simulation de la plaque plane avec une approche SGE pour les nombres de Reynolds
ci-dessus. Un tel nombre s’avère trop important pour une application industrielle. Enfin,
l’approche URANS, Unsteady Reynolds Averaged Navier-Stokes (RANS, pour un régime
stationnaire), est introduite. Cette approche est plus simple à mettre en œuvre ; elle est
fréquemment utilisée dans le milieu industriel et elle est moins coûteuse par rapport aux
deux autres nommées ci-dessus.
Du fait de la complexité de mise en œuvre et du coût exorbitant des approches SND
et SGE, l’approche RANS est principalement utilisée dans cette présente étude. Elle est
basée sur l’utilisation de la moyenne de Reynolds dont le concept est de décomposer les
propriétés du fluide en deux composantes : la moyenne temporelle f¯ et le terme fluctuant
f 1 (équation 3.9) [Tannehill, 1997]. Les quantités moyennes sont obtenues en considérant
la moyenne temporelle sur un intervalle de temps suffisamment ample.






À la suite, on présente seulement la méthode RANS appliquée aux équations du fluide
incompressible (équations 3.1, 3.2 et 3.3). Ainsi, l’application de la décomposition de
Reynolds conduit au système d’équations suivant :
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Dans ces équations sont représentées :
— H : la valeur moyenne de l’enthalpie ;
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— p : la valeur moyenne de la pression ;
— T : la valeur moyenne de la température ;
— ui : la valeur moyenne de la composante de la vitesse suivant la direction i ;
— τ¯ij : le tenseur des contraintes visqueuses moyenné.
Ce système d’équations contient un terme appelé tenseur de Reynolds (ρu1ju1i). Sa mo-
délisation est nécessaire pour la résolution du système d’équations. Dans ce sens, l’hy-
pothèse de Boussinesq (1877) est souvent appliquée (équation (3.14) [Tannehill, 1997]).
Elle consiste à faire une analogie entre les termes du tenseur visqueux traduisant la dif-
fusion moléculaire de la quantité de mouvement et le tenseur de Reynolds. Ce concept
présente des lacunes, comme la colinéarité des directions principales du tenseur des vitesses
moyennes et du tenseur d’anisotropie turbulent qui n’est pas toujours vérifiée [Chassaing,











Le nombre de Prandtl turbulent (Prt) du fluide définissant le rapport de la viscosité
turbulente sur la diffusivité turbulente est généralement une constante [Wilcox, 1998] et
il est égal à 1. Ainsi, l’ensemble des équations moyennées et les deux équations d’état
d’un gaz parfait représentent un système à six équations et huit inconnues (u¯i, p¯, T¯ , H¯,
µt, et k). Le système est donc ouvert. Pour sa fermeture, plusieurs approches comme le
modèle à zéro équation (modèle algébrique), le modèle à une équation et le modèle à deux
équations sont introduits. Dans cette présente étude, le modèle à deux équations est utilisé.
Il consiste à modéliser la viscosité turbulente en fonction de l’énergie cinétique turbulente
k et du taux de dissipation  (pour les modèles k-) ou de la dissipation spécifique ω (pour
les modèles k-ω) et ajouter deux équations de fermeture.
Les modèles k- Realizable
Les modèles k- consistent à modéliser la viscosité turbulente en fonction de l’énergie ci-
nétique turbulente k et du taux de dissipation  et à ajouter deux équations de fermeture
basées sur l’énergie cinétique turbulente k et sur le taux de dissipation . Ces modèles sont
semi-empiriques, robustes, économiques et largement utilisés dans la littérature [D’Apol-
lonia et al., 2004][Hassen, 2010][Heiniger et Bendell, 2011][Kim et Kim, 2008] [Kumar
et al., 2010][Qian et Yuan, 2001][Yang et al., 2004]. Il existe plusieurs générations du mo-
dèle k- basées sur cette approche dont le modèle k- Realizable. Ce dernier propose une
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formulation de la viscosité turbulente et il est donné par l’équation (3.15). L’équation de
transport du taux de dissipation  est obtenue à partir de l’équation exacte de transport
de la moyenne au carré de la fluctuation de la vorticité. Ainsi, les équations de transport
du modèle k- Realizable sont présentées par les équations (3.16) et (3.17) [ANSYS, 2012].
µt  ρ 1
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k  ?ν   C1
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k
C3Pb   S (3.17)
Dans ces équations sont représentés :
— Pk : la production de l’énergie cinétique turbulente due au gradient de vitesse ;
— Pb : la production de l’énergie cinétique turbulente k due au décollement ;
— Sk : la source de k ;
— S : la source de  ;
— YM : la contribution de la dilatation fluctuante dans la turbulence compressible
pour le taux de dissipation de l’énergie cinétique turbulente  ;
— σk et σ le nombre de Schmidt turbulent ;
— Cµ, C1, C2, C3, σk ;
— Ω¯ij : les moyennes du taux de rotation des tenseurs considérés ;
— ν : la viscosité cinématique.
C1 C2 C1 C3 σk σ Cµ C1 C2 C3 σk σ
1.7 1.9 1.44 1.0 1.0 1.2 0.09 1.44 1.92 1.0 1.00 1.2
Tableau 3.1 – Constantes du modèle k- Realizable [CD-ADAPCO, 2013]
Les modèles k-ω SST
Contrairement aux modèles k- [Baeder et al., 2011][Heiniger et Bendell, 2011][Shim et
Park, 2011], la deuxième équation de fermeture des modèles k-ω est basée sur l’inverse de
l’échelle de temps ω qui caractérise la dissipation de l’énergie cinétique et qui est égale au
rapport k{. On a deux générations basées sur ce concept, à savoir le modèle k-ω standard
et le modèle k-ω SST. Le modèle k-ω Standard est initialement introduit par Kolmogorov
(1942). Et depuis, plusieurs améliorations y ont été apportées. En effet, le calcul de ω loin
des parois est moins précis avec le modèle k-ω Standard comparé aux modèles k- [Shim et
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Park, 2011]. Ainsi, le modèle k-ω SST est introduit pour corriger cet effet. Les équations




































— a1 : une constante ;
— P˜k : le génération de l’énergie cinétique de turbulence ;
— Dω : la diffusion transversale ;
— Pω : la production de ω ;
— Sω : la source de ω ;
— σk et σ : le nombre de Schmidt turbulent ;
— α : le coefficient de correction de la viscosité turbulent à faible nombre de Rey-
nolds ;
— F2 : la fonction de mélange ;
— Ω : le taux de rotation des tenseurs considérés ;
— Yω : la dissipation de ω.
Les différences majeures des modèles présentées ci-dessus sont : la détermination de la
viscosité turbulente ; les équations de fermeture et la détermination des constantes. Les
modèles k- sont historiquement largement plus utilisés dans la littérature. Cependant,
le modèle k-ω SST présente une évolution très intéressante, on verra surtout pour la
modélisation en régime transitoire. Dans cette présente étude, on utilise principalement le
modèle k- Realizable mais une comparaison des modèles est faite.
Modélisation de la couche limite
La formation de la couche limite s’explique par la condition de non glissement à la paroi.
Usuellement, on distingue deux zones dans la couche limite dynamique où la première est
dominée par les effets visqueux et la deuxième est dominée par les effets turbulents. Ainsi,
le profil de la vitesse dans la couche limite suit deux comportements indépendants basés
sur deux grandeurs d’échelles différentes : une échelle visqueuse plus petite par rapport
à l’échelle turbulente. Donc, la résolution de la couche limite nécessite une modélisation
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qui tienne compte de cette différence d’échelle. Pour ce faire, les modèles de turbulence
présentés précédemment sont couplés à un deuxième modèle, appelé lois de parois qui
une fonction de raccord entre l’écoulement modélisé dans le cœur et la paroi. Parmi les
modèles de résolution de la couche limite, on peut citer le modèle Two-Layer All y  Wall
Treatment qui permet d’obtenir des résultats très raisonnables pour y  ¤ 30 [Bendell,
2005].
Lorsqu’il y a présence de transfert thermique par convection, une couche limite thermique
se forme aussi à la paroi. Le concept de la couche limite thermique est fondamentalement lié
à l’existence d’une direction privilégiée du transport convectif de la chaleur par rapport
à celle du transfert thermique diffusif [Chassaing, 2000]. La présence des deux couches
limites fait intervenir le nombre de Prandtl qui est égal à 0.7 dans cette thèse. Ainsi, le
rapport de l’épaisseur caractéristique de la couche limite thermique δt sur celle de la couche
limite dynamique δd est proportionnel à
?
Pr [Chassaing, 2000]. L’expérience montre que
δt est inférieur à δd. En conséquence, la résolution de la couche limite thermique présente
plus de défis (maillage, résolution numérique) que celle de la couche limite dynamique. De
fait, le maillage dans le domaine sous-capot est raffiné.
La résolution de couches limites dynamique et thermique se base sur le calcul d’une gran-
deur sans dimension y  pour la couche limite dynamique (équation (3.21) ) et t  pour la
couche limite thermique (équation (3.22)). Les grandeurs sans dimension sont définies par
les équations (3.23) et (3.24) pour la zone dominée par les effets visqueux ; alors qu’elles
sont définies par les équations (3.25) et (3.26)) pour la zone dominée par les effets turbu-
lents. Dans l’équation (3.26), la fonction P , définie par Jayatilleke [CD-ADAPCO, 2013],














u lam  y  (3.23)
t lam  σu lam (3.24)
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Dans ces équations sont représentes :
— Cp : la chaleur spécifique ;
— E : un coefficient (9.0) ;
— f : ;
— 9q2 : le flux surfacique ;
— T : la température du fluide ;
— Tw : la température à la surface ;
— τw : la contrainte de cisaillement à la paroi ;
— y : la distance normale par rapport à la surface ;
— κ : un coefficient (0.42) ;
— ρ : la masse volumique ;
— ν : la viscosité cinématique.
Modélisation du transfert thermique
La modélisation numérique du transfert de chaleur sous capot nécessite la connaissance de
la génération, de la dissipation et des modes de transfert existants. Les modes de transfert
sont au nombre de trois : la conduction, la convection et le rayonnement. Ces deux dernières
se font à la surface des composants du véhicule et les équations les gouvernant (équation
(3.27) et (3.28)) présentent les conditions aux limites des équations d’énergie (3.3), (3.6)
et (3.33).
Modélisation de la convection
La convection correspond au phénomène de transfert thermique résultant du mélange
intensif des particules de gaz ou de liquide qui changent d’énergie et de quantité de mou-
vement. Ce mélange est provoqué par le mouvement des particules entre les zones ayant
des températures différentes. La quantité de chaleur échangée entre un fluide et la paroi
solide qui le limite, à travers un élément de surface de la paroi, est donnée par la relation
de Newton :
q  hSpTw  T q (3.27)
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— h : le coeffieicent de convection ;
— S : la surface d’échange ;
— Tw : la température à la surface ;
— T : la température du fluide loin de la paroi.
Modélisation du rayonnement thermique
Le rayonnement représente le mode de transfert thermique par absorption ou émission
de radiation électromagnétique. La variation locale de l’intensité I p~r, ~sq est donnée par
l’équation de transfert radiatif (ETR) (équation (3.28) [ANSYS, 2012]) :
dI p~r, ~sq
ds






I p~r, ~s1qΦ p~s  ~s1q dΩ1 (3.28)
Dans cette équation sont représentés :
— ~r : le vecteur position ;
— ~s : le vecteur de direction ;
— ~s1 : le vecteur de direction de la dispersion ;
— αs : le coefficient d’absorption ;
— n : l’indice de réfraction ;
— σs : le coefficient de diffusion ;
— T : la température locale ;
— Φ : la fonction de phase de diffusion ;
— Ω1 : l’angle solide ;
— σ : le constante de Boltzmann ;
— β1 : l’angle entre la normale à la surface et une ligne joignant deux surfaces ;
— L : la distance entre les surfaces.
Cette équation traduit le bilan entre l’atténuation par absorption, la diffusion, le renfor-
cement par émission propre et la diffusion dans la direction considérée en provenance de
toutes les autres directions [Kasmi, 1999].
Il existe plusieurs approches numériques qui permettent de résoudre l’équation de transfert
radiatif. Cependant, deux sont programmées dans le logiciel utilisé STAR-CCM+V9.02.005.
Premièrement, il y a la méthode des ordonnées discrètes (MOD) qui transforme l’équa-
tion intégro-différentielle de l’ETR en une équation algébrique. Elle tient compte du milieu
fluide qui sépare les surfaces rayonnantes. C’est à dire que le milieu fluide peut absorber,
diffuser ou transmettre du flux radiatif [CD-ADAPCO, 2013]. Cette méthode est utilisée
par Qian et al. [Qian et Yuan, 2001] dans leurs travaux. Deuxièmement, il y a la méthode
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Surface-to-Surface (S2S) qui, quant à elle, calcule l’échange thermique par rayonnement
entre les surfaces sans tenir compte du milieu fluide qui les sépare.
Le processus de calcul de l’approche Surface-to-Surface se déroule en trois étapes. D’abord,
chaque surface rayonnante est discrétisée en petites surfaces Si dénommées Patch dans
STAR-CCM+V9.02.005. Ensuite, les facteurs de formes Fij sont déterminés à travers
l’équation (3.29) ; les paramètres de calcul sont montrés à la figure 3.6. Cette étape exige
beaucoup de mémoire vive mais elle peut se faire à l’avance parce que les facteurs de
formes ne changent pas en fonction des conditions limites du régime simulé. En effet, ils
dépendent seulement de la géométrie. Enfin, le flux net (SiIi) de chaque surface (Si) est
calculé en faisant le bilan radiatif de chacune (équation (3.30)). Dans cette équation τi et














1  τi  riJjSj (3.30)
Figure 3.6 – Rayonnement entre une paire de surfaces (i  1 et j  2) [CD-
ADAPCO, 2013]
Par ailleur, contrairement à l’approche S2S, la MOD tient compte du domaine fluide
entre les surfaces rayonnantes, et donc elle nécessite plus de temps de calcul comparée à la
méthode S2S [CD-ADAPCO, 2013] alors que l’air qui sépare les surfaces rayonnantes dans
le domaine sous capot peut être considéré comme un milieu transparent durant le processus
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de rayonnement. D’autre part, les études numériques de [Fortunato et al., 2005][Kumar
et al., 2009][Kumar et al., 2010][Salvio et al., 2006], qui utilisent la méthode S2S à cause de
sa rapidité de convergence et sa robustesse, montrent des résultats numériques satisfaisants
comparés aux études expérimentales correspondantes. En conséquence, l’approche S2S est
choisie dans cette présente étude.
Modélisation des radiateurs
Un radiateur permet de transmettre la chaleur d’un fluide primaire (liquide) à un fluide se-
condaire (air) à travers des ailettes et des tubes. La finesse des ailettes rend leur maillage
très coûteux. Ainsi, dans [Baeder et al., 2011][Bendell, 2005][Kumar et al., 2010][Pang
et al., 2011][Skea et al., 2003], ils sont considérés comme un milieu poreux orthotrope
où la perte de pression (∆P ) en fonction de la vitesse (u) est donnée par la relation
de Darcy (équation (3.31) [Huang et Ayoub, 2008]). L’écoulement à travers est supposé
unidimensionnel. Dans cette équation e, Pi et Pv sont respectivement l’épaisseur, la résis-
tance inertielle et la résistance visqueuse de l’échangeur. Dans cette présente étude, cette
hypothèse est utilisée et les propriétés sont données par le fournisseur.
∆P
e
   Piu  Pvu2 (3.31)
Dans STAR-CCM+V9.02.005, les approches qui permettent la résolution de l’échange
thermique entre le fluide primaire et le fluide secondaire sont : l’approche Single Stream
qui suppose que l’un des fluides a une température constante ; et l’approche Dual Stream
qui est utilisée par Pang et al. [Pang et al., 2011]. Or, dans cette présente étude, ni le
fluide primaire, ni le fluide secondaire n’ont une température constante. Par conséquent,
l’approche Dual Stream est privilégiée.
La méthode de résolution se fait en plusieurs étapes. D’abord l’échangeur de chaleur est
discrétisé en cellules dissipant chacune une quantité de chaleur Qc. Ensuite, le système
d’équations 3.36 est résolu. Dans cette équation, la quantité de chaleur échangée locale-
ment Qc en fonction du débit massique du fluide secondaire est obtenue grâce à la méthode
NTU (annexe E). Les équations sont couplées aux faces amont et avale du radiateur avec
celles de l’écoulement fluide ambiant.
9msCps pTso  Tsiq  Qc (3.32)
9mpCpp pTpi  Tpoq  Qc
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Dans ces équations sont représentées :
— 9mp et 9ms : les débits massiques des fluides primaire et secondaire ;
— Cpp et Cps : la capacités spécifiques des fluides primaire et secondaire ;
— Tpo et Tso : la températures de sortie des fluides primaire et secondaire ;
— Tpi et Tsi : la températures d’entré des fluides primaire et secondaire.
3.2.3 Couplage fluide-thermique
La résolution du problème aérothermique nécessite le couplage des équations fluide et
solide présentant une surface commune. Dans le cas d’un couplage fluide/solide plusieurs
méthodes sont proposées dans la littérature. Dans cette thèse, la méthode présentée dans
CD-ADAPCO [2013] est utilisée. Il consiste à imposer une température à l’interface partie
fluide (équation 3.2.3) et une condition limite de Fourrier à l’interface partie solide (3.2.3).
Tf  Ts
qs  hpTf  Taq  qray
3.2.4 Définition des conditions aux limites
Dans cette étude, plusieurs modèles sont élaborés : une modélisation aérodynamique,
une modélisation aérodynamique et thermique et, enfin, une modélisation aérodynamique
en régime transitoire. Ainsi, les conditions aux limites des différentes études numériques
sont sensiblement différentes. Elles sont détaillés dans les chapitres correspondants aux
validations. Cependant, il y’en a certaines qui sont communes aux différentes simulations
et elles sont :
— une vitesse (velocity Inlet) correspondant à la vitesse du véhicule imposée à l’entrée
du domaine limitant le volume de contrôle ;
— une condition de pression (Pressure outlet ) imposée à la sortie du domaine ;
— une condition Wall appliquée aux parois du véhicule et du pilote.
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3.3 Méthodologie de validation expérimentale de l’aérothermique
d’un véhicule
Comme mentionnée ci-dessus, la validation expérimentale est faite en deux étapes. Dans
cette section, on aborde les méthodes de mesures expérimentales pour la validation expé-
rimentale de l’aérodynamique et celle de la thermique.
3.3.1 Validation expérimentale de l’aérodynamique
Les essais aérodynamiques sont menés à la souﬄerie en circuit fermé et à basse vitesse
du Conseil National de Recherches du Canada (CNRC) d’Ottawa. Pour ce genre de confi-
guration, l’air est à la fois aspiré et refoulé de part et d’autre du ventilateur et il subit
quatre changements de direction à 90 degrés. Ce dispositif permet de réduire de manière
conséquente la puissance de l’installation pour une même vitesse d’écoulement dans la
zone d’essai à cause du re-conditionnement de la densité de l’air, mais il accroît également
la perte d’énergie volumique [Gilliéron et Kourta, 2014]. La souﬄerie du CNRC est dotée
d’un ventilateur permettant d’avoir une vitesse allant jusqu’à 198 km/h dans la zone d’es-
sai de dimension 9.1 m de largeur, 9.1 m de hauteur et 22.9 m de longueur. Elle est dotée
d’un ventilateur à 8 pales qui peut atteindre une vitesse de rotation de 230 tr/min grâce
à un moteur de 6.9 MW. Ainsi, la vitesse maximale du fluide ambiant, qui est déterminée
grâce à des tubes de pitôt installés à l’entrée de la zone d’essais, peut atteindre 198 km/h.
La souﬄerie est équipée d’une balance aérodynamique à 6 degrés de liberté montée sous
un plateau tournant de 7.24 m de diamètre. La température de l’écoulement dans la zone
d’essai peut être maintenue entre 20 °C et 24 °C pendant la session d’été [Larose et al.,
2001] grâce à des échangeurs de chaleur. Le redresseur installé entre la zone d’essai et
les échangeurs de chaleur permet de maintenir le taux de turbulence relativement faible
dans la zone d’essai (0.14%). La souﬄerie est aussi équipée de deux zones d’aspiration de
la couche limite afin que l’épaisseur de celle-ci soit de 4 mm en amont du centre de la
balance, indépendamment de la vitesse moyenne de l’écoulement dans la zone d’essai.
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Figure 3.7 – Souﬄerie 9 x 9 du Conseil National de Recherches du Canada, Ot-
tawa, Canada [Larose et al., 2001]
Mesures de pression
Des sondes de pression statique sont utilisées pour évaluer les coefficients de pression à la
surface du véhicule. Chaque sonde pariétale de pression est constituée d’un tuyau rigide
de diamètre 1.6 mm relié à une pièce en aluminium qui permet de stabiliser le fluide.
Les sondes sont placées sous des orifices pariétaux de diamètre 0.37 mm, réalisés sur la
carrosserie du véhicule (figure 3.8) ; par exemple la figure 3.20b montre le montage des
capteurs de pression sur l’aile de roue. Le diamètre des trous et les dimensions de la pièce
en aluminium sont déduits des travaux de Shaw [Hucho, 1998]. En résumé, le véhicule est
instrumenté par 48 sondes de pression (figure 3.10) placées essentiellement en dessous du
capot, de la face avant, du pare-brise, d’une des ailes de roues et des entrées d’air. Les
tuyaux relient la pièce en aluminium et le module électronique de pression miniaturisé
Scanivalve ZOC 33/64Px-10 pouce H2O placé dans la valise de rangement du véhicule et
relié directement au système d’acquisition de la souﬄerie. La calibration permettant de
tenir compte de la différence de pression à travers le tuyau est réalisée avant le déroulement
des essais.
Figure 3.8 – Schéma de mesure de pression statique
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Figure 3.9 – Prise de pression sur l’aile de roue
Le système d’acquisition enregistre durant 30 secondes la pression statique lue par le
module électronique miniaturisé de pression à une fréquence de 40 Hz avec une préci-
sion de 2 Pa. Les effets de blocage de l’écoulement sont corrigés à l’aide du modèle
Maskell-III [Hackett et Cooper, 2001] ; ainsi, le coefficient de pression est donné par l’équa-
tion (3.33).
Cp  P  Poff  Pb
Pdyn
(3.33)
Dans cette équation sont représentés :
— P : la pression moyenne lue par le module électronique de pression ;
— Poff : l’ajustement de la pression pour la correction de souﬄerie ;
— Pb : la correction due au blocage ;
— Pdyn : la pression dynamique corrigée.
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(a) (b)
(c)
Figure 3.10 – Positions des sondes de pression installées sur le V.C.
Mesures des débits traversant les radiateurs
Des anémomètres à hélices, de diamètre 76.2 mm, sont utilisés pour mesurer la vitesse de
l’air traversant les radiateurs du véhicule. Leur fonctionnement est tel que les hélices sont
reliées à une turbine qui, lorsque l’air passe à travers l’anémomètre, tourne à une vitesse
directement proportionnelle à la vitesse de l’air. Les anémomètres sont placés derrières
les radiateurs dont deux (A5 et A6) pour le radiateur à huile et quatre (A1, A2, A3 et
A4) pour le radiateur à éthylène-glycol (figure 3.11). La figure 3.12 montre le montage
des anémomètres sur le radiateur à éthylène-Glycol. On peut y voir que les pales de
ventilateurs sont enlevées. En effet, dans cette présente étude, on suppose que le véhicule
n’est pas équipé de ventilateur pour éviter de modéliser le domaine tournant.
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Figure 3.11 – Positions des anémomètres pour le V.C.
Figure 3.12 – Montage des anémomètres sur l’échangeur à éthylène-Glycol pour
le V.C.
Un système d’acquisition EDAQ (dont les spécifications sont montrées à l’annexe A) est
utilisé pour l’acquisition des mesures à une fréquence de 10 Hz. Daprès le fabricant, la
précision des anémomètres dépend de la vitesse de l’air qui les traverse ; par exemple, les
anémomètres A1 et A5 ont respectivement des erreurs relatives de 10.58% et 11.81% à
basse vitesse et de 6.67% et 0.44% à haute vitesse (annexe D). Cela est dû à la force de
frottement mécanique générée par la rotation du rotor qui est plus importante à basse
vitesse. La conversion de la fréquence (F ) en vitesse est donnée par l’équation (3.34) où
les coefficients K1 et K2, propres à chaque anémomètre, sont montrés au tableau 3.2. Le
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Anémomètre A1 A2 A3 A4 A5 A6
K1 0.792519 0.765720 0.772632 0.785920 0.778344 0.768575
K2 0.443592 0653265 0.765571 0.560347 0.774625 0.712950
Tableau 3.2 – Les constantes pour la détermination de la vitesse évaluée par les
anémomètres.
Mesure de force
Le véhicule est posé sur une table mobile, appelée balance aérodynamique, dont les dépla-
cements en translation et en rotation sont contrôlés et mesurés dans un repère orthonormé
par rapport à un repère fixe (figure 3.13). Des jauges de contrainte qui sont solidaires du
repère fixe sont reliées à la balance et elles subissent des déformations dues aux efforts
aérodynamiques appliqués sur le véhicule. Habituellement, la balance aérodynamique de
la souﬄerie du CNRC accueille des véhicules à quatre roues ou plus. Par conséquent, un
appui doitre être conçu afin de pouvoir installer un véhicule à trois roues. La roue arrière
est posée sur un appui relié à une plaque (figure 3.14) qui, malheureusement, génère des
efforts aérodynamiques qui ne sont pas pris en compte lors de l’étalonnage. Ainsi, la traî-
née générée par la plaque doitre être prise en compte pour la validation des résultats de
la modélisation numérique.
Figure 3.13 – Montage du véhicule dans la souﬄerie
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Figure 3.14 – Montage du véhicule dans la souﬄerie : fixation de la roue arrière
La balance aérodynamique à 6 degrés de liberté du CRNC permet d’accéder à toutes les
grandeurs globales des efforts et des moments aérodynamiques : les forces et les moments
suivant les trois directions. La fréquence d’acquisition est de 20 Hz et la précision est de
1 N sur la mesure de la force de traînée. Les signaux des efforts et des moments aéro-
dynamiques évalués sont adimensionnels et ils sont soustraits des valeurs des tares avant
d’être multipliés par une matrice de calibration pour être enfin convertis en unités de force
ou de moment. Le coefficient de trainée non-corrigé est alors déduit de l’équation (3.35).
Pour la correction des effets de blocage, le modèle de Maskell-III [Hackett et Cooper, 2001]
(équation (3.36)) est utilisé. L’effet de blocage de l’écoulement est relié à un paramètre
appelé taux de blocage qui influe sur les essais en souﬄerie et qui est défini par le rapport
entre l’aire projetée du véhicule sur un plan perpendiculaire à la direction du vent avec










Dans cette équation QCQ et ∆CD sont respectivement les coefficients de correction de la
pression dynamique et de correction globale.
— CD : coefficient corrigé de la traînée ;
— CD : coefficient non-corrigé de la traînée ;
— QCQ : coefficient de correction de la pression dynamique ;
— ∆CD : coefficient de correction globale ;
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— D : force de traînée ;
— Ar : surface frontale de référence du véhicule ;
— p : pression dynamique non corrigée.
3.3.2 Validation expérimentale de l’aérothermique
La validation de l’aérothermique est faite sur des routes publiques. Ainsi, il existe différents
inconvénients qu’on doit tenir en compte pour l’interprétation des résultats des mesures.
Ceux-ci sont généralement les dépassements de véhicules qui nécessitent un ralentisse-
ment entrainant une variation brusque de la température et les effets des vents latéraux.
Cependant, pour les raisons évoquées précédemment, on réalise les essais thermiques sur
une route de campagne pour les basses vitesses (figure 3.15a) et sur une autoroute (figure
3.15b) pour les hautes vitesses. L’instrumentation est essentiellement faite aux systèmes :
du pot d’échappement, du moteur à combustion interne et des radiateurs. Des mesures de
températures à l’aide de thermocouples de type K et des mesures de débit sont faites.
(a) route de campagne (b) autoroute
Figure 3.15 – Lieux des essais routiers
Instrumentation des radiateurs
Les radiateurs sont instrumentés par des thermocouples installés à leurs entrées (TEEe
et TEHe) et à leurs sorties (TEEs et TEHs), (figure 3.16). Les thermocouples sont de
type K et ils ont un large domaine d’emploi (270 °C à 1372 °C) et une précision de
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2.2 °C [Source Omega]. Pour l’évaluation des débits des fluides de refroidissement de
chaque radiateur, on utilise un débitmètre (DEH, figure 3.17a) de type Blancell Modèle
B111-110, pour le radiateur à huile et un deuxième de type Hedland Modèle 110-750-PA,
pour le radiateur à éthylène-glycol (DEE, figure 3.17b). Ils sont placés dans les conduites ;
par exemple, le montage du DEE est montré à la figure 3.16b ; la conduite est sectionnée
en deux parties qui sont par la suite reliées par le débitmètre. D’après leurs fournisseurs, les
débitmètres DEE et DEH ont chacun une précision de 1.0% et ils ont respectivement
une plage d’emploi allant 7.57 l/mn à 56.78 l/mn et 18.93 l/mn à 183.27 l/mn. Lors des
essais en souﬄerie, on a utilisé des anémomètres pour évaluer le débit d’air à travers les
radiateurs. De fait, pour les essais routiers, ils sont aussi utilisés et ils sont montés de la
même manière que durant les essais en souﬄerie.




Figure 3.16 – Instrumentation des radiateurs du V.C. lors des essais routiers
(a) DEH (b) DEE
Figure 3.17 – Les débitmètres montés sur les radiateurs
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Instrumentation du moteur
Concernant le moteur à combustion interne, on évalue la température à la surface externe
à l’aide de thermocouples du même type que ceux utilisés ci-dessus. La forme de la surface
externe du moteur étant très complexe, on utilise de la pâte d’aluminium pour fixer les
vingt-cinq thermocouples (TM1 à TM25, figure 3.18a) sur les surfaces externes des deux
chambres de combustion (figure 3.18b). On suppose, à cause de sa bonne conductivité
thermique et de sa faible épaisseur, que la pâte d’aluminium n’influence pas ou peu les
mesures. On utilise les mesures pour définir la condition de type Dirichlet lors de la mise
en place de la simulation numérique ; en d’autres termes, une température uniforme est
imposée à la surface externe de la chambre de combustion du moteur.
(a) Position des ther-
mocouples
(b) Fixation des ther-
mocouples
Figure 3.18 – Instrumentation du moteur à combustion interne du V.C. lors des
essais routiers
Instrumentation du pot d’échappement
Le pot d’échappement est instrumenté de plusieurs thermocouples et de trois capteurs de
pression. Des thermocouples internes permettent de mesurer la température du gaz aux
entrées du pot d’échappement (Tin) et du catalyseur (TEs1 et TEs2) ; comme le montre
la figure 3.19. Les thermocouples internes sont de type K et ils ont une précision de 2.2
°C [Source Omega] et une plage d’emploi allant de 270 °C à 1372 °C (figure 3.20a). À un
angle de 45 ° de chaque thermocouple interne, on a placé un capteur de pression (PEe,
PEs1 et PEs2) mesurant ainsi la pression du gaz. Les capteurs de pression sont de type
US331-000005-015PG (figure 3.20b) et ils ont une précision de 0.25% [Source Omega].
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D’autre part, seize thermocouples (TE1 à TE16) de la même famille que ceux utilisés pour
évaluer la température à la surface externe du moteur à combustion interne, sont placés
à la surface externe du tube à l’aide d’un bracelet métallique (figure 3.21). En outre, le
véhicule est équipé d’un système CAN (Convertisseur Analogique Numérique) qui permet
l’acquisition de la vitesse du véhicule, de la consommation de carburant et de la vitesse
de rotation du moteur (RPM). Hormis les mesures à l’entrée du pot d’échappement qui
servent à définir les conditions aux limites, les grandeurs mesurées sont utilisées pour la
validation de la simulation numérique.
(a) vue de dessus
(b) vue de coté
Figure 3.19 – Fixation des thermocouples sur le tube d’échappement
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(a) Thermocouple interne (b) Capteur de
pression
Figure 3.20 – Le thermocouple interne et le capteur de pression utilisés lors des
essais routiers
Figure 3.21 – Instrumentation du pot d’échappement du V.C. lors des essais
routiers
Le système d’acquisition
La figure 3.22 montre le schéma global du système d’acquisition. Un système d’acquisition
mobile appelé EDAQ (modèle OR35 de SOMAT, figure 3.23, annexe A) est utilisé. Il est
branché à un ordinateur portable (Dell Lalitutude D420) qui permet d’extraire les données
ainsi mesurées. Le GPS, le CAN, les débitmètres, les capteurs de pression et les vannes
anémomètres sont directement connectés à l’EDAQ. Les thermocouples sont branchés sur
deux modules (de type Thermocouple type K, THMM 16 pro CL, SCL). Les modules
sont, quant à eux, connectés au système EDAQ. L’acquisition faite par le système EDAQ
est à une fréquence de 10 Hz. On réalise des combinaisons de GP (indication du rapport
de la boîte de vitesse) et de RPM (vitesse de rotation du moteur) permettant de tester
ainsi plusieurs régimes de fonctionnement aérothermique du véhicule. Chaque régime est
défini par une vitesse du véhicule et une vitesse de rotation du moteur qui sont constantes.
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En résumé, quatorze régimes sont testés pour trois diﬀérentes valeurs de GP (3, 4 et 5)
pour lesquelles, on a respectivement sept, quatre et trois valeurs de vitesses.
Figure 3.22 – Le schéma du système d’acquisition lors des essais routiers
(a) Convertisseur (b) EDAQ
Figure 3.23 – Le convertisseur de thermocouple et le système d’acquisition mo-
bile
3.3.3 Détermination des émissivités
Un précédent test fait dans une salle dynamométrique permet d’obtenir l’émissivité du pot
d’échappement et du moteur. Il s’agit d’un test du véhicule sur un banc dynamométrique :
la roue arrière du véhicule est placée sur un rouleau permettant de simuler la route et
d’imposer un couple plus ou moins important. Diﬀérentes vitesses sont ainsi simulées.
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Lors de ce test, une caméra thermique est placée à la droite du véhicule. La caméra est
configurée avec une émissivité par défaut de 0.95. La mire, qui permet une lecture directe
en température, est pointée sur l’extrémité d’un thermocouple de référence. Ce qui permet
de comparer la valeur obtenue avec la valeur relevée par le thermocouple de référence. La
figure 3.24 montre un exemple d’une image obtenue par la camera thermique. Elle montre
la variation de la température à la surface externe des composants sous-capot ; mais seule
la température de la zone d’intérêt, ici l’échappement, correspond à la valeur absolue.
Ensuite, il n’y a plus qu’à faire varier, dans les propriétés du modèle de la caméra, la
valeur de l’émissivité supposée de l’objet pour faire coïncider la température lue avec la
caméra à la valeur de référence. Dans le cas à l’étude, le thermocouple donne une valeur de
294 °C pour laquelle l’émissivité déterminée est de 0.23 ; valeur faible, mais cohérente étant
donnée la nature des tubes d’échappement. La même opération est faite pour déterminer
l’émissivité de la surface externe du moteur qui s’avère être de 0.9.
Figure 3.24 – Image de la camera thermique pour la mesure de l’éméssivité du
pot d’échappement
Ce travail a été réalisé au début de la thèse sur une autre version de véhicule à trois
roues similaire à celles de cette présente étude. En effet, le pot d’échappement du véhicule
d’essai est fait à partir d’un acier inoxydable du même type que celui utilisé dans cette
étude. Cependant, l’état de surface a un effet sur la valeur du coefficient d’émissivité, mais
on suppose à priori que les pots d’échappement ont le même coefficient d’émissivité.
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3.4 Méthodologie de la simulation numérique et de la validation
expérimentale de l’aérodynamique en régime transitoire d’un
véhicule à trois roues
La topologie du maillage pour cette étude reste semblable à celle présentée ci-dessus.
Cependant, des volumes de raffinement sont ajoutés. En ce qui concerne les méthodes
de modélisation de la turbulence, elles restent différentes. Ainsi, dans cette section, on
présente l’approche utilisée pour la simulation numérique de l’aérodynamique en régime
transitoire de même que la validation expérimentale des résultats numériques.
La simulation numérique de l’aérodynamique en régime transitoire requiert la résolution
de l’équation de la conservation de masse (équation (3.37)) de même que l’équation de
conservation de la quantité de mouvement (équation (3.38)). Elles sont semblables aux
équations (3.1) et (3.2) mais elles ont un terme temporel de plus, ajouté à l’équation de
la conservation de la quantité de mouvement.
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Dans la littérature, comme énoncé à la section 3.2.2, trois grandes familles de modélisation
sont présentées : la simulation numérique directe (SND) ; la simulation à grande échelle
(SGE) et enfin, l’approche statistique en un point (URANS). En réalité, il existe une
quatrième famille appelée l’approche hybride. Elle est une combinaison des approches
URANS et SGE. Dans cette présente étude, on s’intéresse à la méthodes dite Detached
Eddy Simulation (DES). Elle consiste à résoudre l’écoulement près des parois avec la
méthode URANS et à utiliser l’approche SGE au-delà. Ainsi, elle permet d’avoir une
approche précise et moins couteuse en temps de calcul et en maillage. En effet, l’approche
SGE est très couteuse mais seulement dans les zones proches de la paroi.
Le problème réside souvent sur le couplage, entre la zone URANS et la zone SGE. En
fonction de la méthode de couplage utilisée, on peut classer les approches DES en deux
familles. Il y a la famille dite zonale qui découpe la zone de calcul en deux sous-domaines et
la transition entre les deux sous-domaines est faite par couplage de conditions d’interface.
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Ensuite, on a la famille dit non-zonale où la transition est faite continument dans un seul
domaine.
La première version des modèles DES est proposée en 1997 par Spalart et al.. Depuis,
plusieurs améliorations sont apportées dont deux sont implantées dans le logiciel com-
mercial utilisé dans cette thèse et elles sont : le modèle DDES pour Delayed Detached
Eddy Simulation et le modèle IDDES pour Improved Delayed Detached Eddy Simulation.
Le modèle DDES est proposé par Menter et al. [Menter et Egorov, 2010] et il interdit à
la DES de passer en mode SGE proche des parois, et cela, quel que soit le maillage. Le
modèle IDDES développé par Travin et al. [Travin et al., 2006] puis par Shur et al. [Shur
et al., 2008] utilise seulement la SGE loin des parois même si l’écoulement reste attaché.
Dans cette présente étude, après plusieurs essais, le modèle IDDES est finalement retenu.
Pour la validation expérimentale, les rares travaux rencontrés dans la littérature utilisent
les méthodes PIV (Particle image velocimetry), LDV (Laser Doppler Velocimetry) ou des
mesures ponctuelles dans le l’écoulement. Dans cette présente étude, c’est cette dernière
méthode qui sera utilisée pour la validations des résultats numériques. Les mesures sont
faites, à l’aide de sondes cobra, dans la couche de cisaillement devant le pilote de même que
dans le sillage développé derrière les roues avant. On compare la puissance de la densité
spectrale des trois composantes de la vitesse pour chaque position des sondes cobra. On
y revient dans le chapitre 6 pour présenter les mesures réalisées, les caractéristiques des
différents capteurs, les instrumentions et le système d’acquisition.
3.5 Conclusion
Dans ce chapitre, on a présenté toutes les étapes nécessaires de la méthodologie adoptée
pour atteindre les deux objectifs de la thèse. Les travaux présentés dans cette thèse se
feront en grande partie pour le véhicule à combustion. En effet, les simulations de l’aéro-
thermique et de l’aérodynamique en régime transitoire sont développées avec ce véhicule.
L’approche numérique déduite est appliqué à la simulation de l’aérothermique du véhicule
hybride.
La simulation numérique de l’aérothermique est basée sur la résolution des équations
de Navier-Stockes qui traduisent la conservation de la masse, la quantité de mouvement
et l’énergie en utilisant le modèle de turbulence k- Realizable. Pour la résolution du
rayonnement thermique, le modèle S2S (Surface to Surface) est utilisé. Les radiateurs, sont,
quant à eux, considérés comme des milieux poreux orthotropes où la perte de pression est
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calculée en fonction de leur propriétés inertielle et visqueuse. La dissipation thermique des
radiateurs est modélisée par la méthode Dual flow qui permet de résoudre l’écoulement
des fluides à la fois primaire et auxiliaire. Les validations sont faites à partir d’essais
en souﬄerie et d’essais routiers pour respectivement les grandeurs aérodynamiques et
thermiques. Concernant la simulation de l’aérodynamique en régime transitoire, on utilise
essentiellement le modèle de turbulence DES plus particulièrement la méthode IDDES.
La validation de cette simulation est faite, quant à elle, à partir d’essais en souﬄerie. Pour
ce faire on compare la densité spectrale de puissance de vitesses locales.
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SIMULATION ET VALIDATION DU PROBLÈME AÉRODYNAMIQUE
EN RÉGIME STATIONNAIRE
La simulation de l’aérodynamique du véhicule à trois roues est présentée dans ce chapitre.
La mise en place est d’abord présentée. Ensuite, la validation des résultats numériques
est abordée. Elle est faite en comparant les résultats de simulation à ceux des études
expérimentales présentées dans le chapitre précédent.
4.1 Mise en place de la simulation numérique
La première étape de la mise en place de la simulation numérique de l’aérodynamique
est dédiée à la topologie et à la validation du maillage. Cette étape est cruciale et elle
s’intéresse au nombre de cellules du maillage. Elle s’intéresse aussi à l’épaisseur de la
première couche de prismes. La deuxième étape est vouée à la validation de la modélisation
de la turbulence. Les deux modèles de turbulence étudiés sont k- Realizable et k-ω SST.
Pour chaque cas de validation, les études sont essentiellement faites en comparant les
évolutions de la valeur du y , aux iso-surfaces de pression et aux topologies d’écoulement.
4.1.1 Topologie et validation du maillage
La discrétisation spatiale lors de la simulation numérique est une question essentielle pour
la précision, la robustesse des résultats numériques et surtout pour le temps de calcul.
En général, la méthode utilisée pour l’étude de la convergence du maillage repose sur la
minimisation de la taille des cellules afin de mieux répondre à la résolution des zones de
sillage et des régions présentant un fort gradient comme la couche limite. Cependant, il
n’est pas évident d’utiliser cette méthode pour cette présente étude. En effet, la géométrie
du véhicule est très complexe pour pouvoir uniformiser et imposer la taille des cellules
dans tout le domaine de calcul. Ainsi, pour effectuer un choix adéquat de la taille des
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cellules, l’étude du maillage est faite en deux étapes : la validation du nombre de cellules
du maillage et la validation de l’épaisseur de la première couche de prismes.
Topologie de maillage
La topologie de maillage est constituée de cinq étapes. En première étape, il y a la pré-
paration de la géométrie. Les composants qui n’influencent pas l’écoulement comme les
éléments d’assemblage ou le câblage électrique sont enlevés. Le reste est regroupé en sous-
groupe (annexe B) afin de faciliter la définition des propriétés locales du maillage. Le
pilote de type 90PC (figure 4.2) est ajouté et le tout est incorporé dans une boîte de
section octogonale (figure 4.3) ayant les mêmes dimensions que celle de la souﬄerie du
CNRC. En deuxième étape, des simplifications sont faites sur certains composants ayant
des surfaces externes complexes. Les figures 4.1a et 4.1d montrent les surfaces initiales
des sous-groupes de suspension avant et de l’admission. Les ressorts du sous-groupe de
suspension avant sont remplacés par des cylindres pleins (figure 4.1b). Les nervures de la
surface de la conduite du sous groupe d’admission sont enlevées (figure 4.1e). Une dernière
simplification est faite en utilisant l’outil de STAR-CCM+V9.02.005. L’outil permet de
corriger les derniers défauts. Les figures 4.1c et 4.1f montrent les surfaces des sous-groupes
de suspension avant et de l’admission après la dernière simplification. Elles montrent que
les formes globales des surfaces externes sont conservées. En troisième étape, il y a le
maillage surfacique où les dimensions minimales et souhaitées des arêtes de chaque petite
surface sont définies égales. Cela permet d’éviter, entre autres, des changements de vo-
lume entre deux cellules voisines donc un maillage de mauvaise qualité pouvant retarder
ou faire diverger le calcul. La figure 4.4 montre le maillage surfacique du plancher de la
souﬄerie de la surface externe du véhicule. Elle montre une bonne uniformité du maillage
surfacique. En quatrième étape, il y a le maillage des prismes pour la résolution de la
couche limite. L’épaisseur de la première couche et un ratio de 1.2 entre les épaisseurs de
deux couches successives sont définis. En dernière et cinquième étape, il y a le maillage
volumique. Des blocs de raffinement sont définis pour mieux contrôler la taille des cellules
dans les zones comme le sillage, présentant de forts gradients (figure 4.5).
59
4 Simulation et validation du problème aérodynamique en régime stationnaire
(a) Initiale (b) Simplifiée (c) Wrapped
(d) Initiale (e) Simplifiée (f) Wrapped
Figure 4.1 – Simplification de la géométrie du V.C. : admission et Suspension
avant
Figure 4.2 – Position et type de pilote
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Figure 4.3 – Validation aérodynamique : définition des conditions aux limites
(a) Vue de dessus
(b) Vue de coté
Figure 4.4 – Topologie du maillage pour la modélisation de l’aérodynamique du
véhicule à combustion interne : maillage du plancher
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(a) Plan de symétrie
(b) Plan horizontal
(c) Zoom 1 (d) Zoom 2
(e) Zoom 3
Figure 4.5 – Maillage surfacique pour la simulation de l’aérodynamique du véhi-
cule à combustion interne
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Influences du nombre de cellules
Le temps de convergence est un facteur important lors de la mise en place d’une simulation
numérique. Il dépend fortement des moyens de calcul et du nombre de cellules. Ce dernier
doit être suffisant pour résoudre la complexité de l’écoulement. Cependant, il ne doit pas
être excessif afin de ne pas générer un temps de calcul important. Ainsi, il est nécessaire
de faire une étude de la convergence en fonction du nombre de cellules. Pour ce faire,
trois différents maillages sont définis. Ils sont nommés maillage Grossier (G), maillage
Moyen (M) et maillage Fin (F). À l’exception des prismes qui restent identiques pour les
trois maillages, les valeurs des dimensions de cellules, sont fonction d’un paramètre. Trois
valeurs de ce dernier sont choisies et elles permettent d’obtenir les trois maillages cités ci-
dessus. Les nombres de cellules des maillages sont indiqués dans le tableau 4.1 qui montre
que les maillages G et M ont respectivement près de 11 et 25 millions de cellules. Cela
correspond respectivement à près de 26% et de 60% du nombre de cellules du maillage
le plus raffiné, soit le maillage F. Le tableau 4.1 montre aussi les propriétés de la qualité
du maillage représentant le rapport de changement de volume entre deux cellules voisines
pour les trois maillages. On peut voir que plus le maillage est raffiné, plus sa qualité se
dégrade. Néanmoins, les trois maillages présentent une bonne qualité.
Grossier Moyen Fine
Nombres de cellule 11 512 131 25 333 377 41 810 925
% qualité ¤ 102 99.9% 99.7% 98.2%
Tableau 4.1 – Étude de maillage : nombre de cellules et qualité du maillage
Dans cette étude, on compare seulement la topologie de l’écoulement de même que la pré-
diction de la force de traînée. La comparaison de la topologie de l’écoulement est présentée
dans les figures 4.6, 4.7, 4.8 et 4.9. Ces dernières mettent en évidence la topologie de l’écou-
lement suivant le plan de symétrie du véhicule (figures 4.6a, 4.6b et 4.6c pour une vitesse
de 140 km/h ; figures 4.8a, 4.8b et 4.8c pour une vitesse de 100 km/h). Elles mettent aussi
en évidence la topologie de l’écoulement suivant un plan horizontal situé à mi-hauteur des
roues avant (figures 4.7a, 4.7b et 4.7c pour une vitesse de 140 km/h ; figures 4.9a, 4.9b
et 4.9c pour une vitesse de 100 km/h). Les topologies montrées correspondent successive-
ment aux vitesses du véhicule de 140 km/h et de 100 km/h. Les figures 4.6, 4.7, 4.8 et
4.9 montrent une topologie identique pour les trois maillages et cela, indépendamment de
la valeur de la vitesse du véhicule. Pour la description de la topologie, on y reviendra plus
en détail à la section 4.1.2 lorsque les modèles de turbulence seront comparés.
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Figure 4.6 – Comparaison des Maillages de turbulence : valeur de la pression
statique pour une vitesse de 140 km/h
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Figure 4.7 – Comparaison des Maillages de turbulence : valeur de la pression
statique pour une vitesse de 140 km/h
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Figure 4.8 – Comparaison des modèles de turbulence : valeur de la pression sta-
tique pour une vitesse de 100 km/h
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Figure 4.9 – Comparaison des modèles de turbulence : valeur de la pression sta-
tique pour une vitesse de 100 km/h
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L’extrapolation de Richardson [Celik et al., 2008] est utilisée pour étudier la convergence
du nombre de cellules sur la prédiction de la force de traînée. Elle consiste à évaluer l’erreur
numérique du maillage par rapport à un maillage infiniment raffiné. L’erreur est donnée
par l’indice de convergence GIC ij obtenu à partir de l’équation (4.1). Dans cette équation
p, rij et ij représentent respectivement l’ordre de convergence numérique, le facteur de
raffinement et la différence de la solution du maillage i et j.
GICij  1.25 ij
rpij  1
(4.1)
Les résultats de l’extrapolation de Richardson présentent un ordre de convergence numé-
rique de 2.5, ce qui confirme le deuxième ordre du solveur [Celik et al., 2008]. Les indices
de convergence numérique sont respectivement de 1.5% et de 0.9% pour les maillages G
et M. De fait, le maillage M prédit un CdA très proche de celui du maillage F comme on
peut le constater sur la figure 4.10. Ces indices confirment aussi les topologies semblables
observées ci-dessus. On peut aussi voir sur la figure 4.10 que la convergence du CdA n’est
pas parfaitement atteinte, alors que le temps de calcul de ce dernier est plus important
que celui du maillage M. Celui-ci sera, ce dernier est ainsi utilisé pour la suite des études.
Figure 4.10 – Évolution du CDA en focntion du nombre de cellules
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Sensibilité de l’épaisseur de la première couche de prismes
Le modèle Wall Treatement All y  utilisé pour la résolution de la couche limite exige des
valeurs du y  qui sont inférieures à 30. Or, la valeur du y  dépend de l’épaisseur de la
première couche de prisme. Ainsi, une étude de sensibilité de l’épaisseur de la première
couche de prismes est faite comme dans Driant [Driant, 2015]. L’auteur a changé le nombre
de couches de prismes pour varier l’épaisseur de la première couche de prismes. Or, dans
cette présente étude, la valeur de la première couche est variée et une évolution de 1.2 pour
le rapport des épaisseurs de deux couches successives est respectée. Pour chaque surface
du véhicule, trois valeurs sont choisies pour obtenir ainsi trois maillages nommés M1, M2
et M3. Par exemple, les épaisseurs de la première couche de prismes des surfaces de la
carrosserie et du pilote sont égales à 0.3 mm, 0.1 mm et 0.05 mm respectivement pour les
maillages M1, M2 et M3. Ces derniers comptent chacun près de 25 millions de cellules. Ils
présentent une qualité de maillage de changement de volume entre deux cellules voisines
proche ou égale à 99%.
Les effets de l’évolution du y  pour une vitesse du véhicule de 140 km/h sont présentés
à la figure 4.11. Cette dernière montre que les valeurs de y  de chaque maillage sont
inférieures à 30. Cependant, dans certaines zones, le maillage M1, présente des valeurs du
y  supérieures à 30. Ces zones sont, entre autres, les jambes (Zone J) et le casque du pilote
(zone C) de même que les panneaux supérieurs (zone P) de la carrosserie du véhicule. Elles
représentent des zones de décollement de la couche limite où les effets transitoires ne sont
pas négligeables et qui demandent un raffinement du maillage pour résoudre correctement
la couche limite. Lorsqu’on étudie les effets des évolutions de la pression statique, on peut
observer que généralement, les trois maillages prédisent les mêmes résultats sauf dans les
zones citées ci-dessus (figures 4.12 et 4.13). Ainsi, les trois maillages prédisent chacun une
force de traînée différente de celles des autres. En effet, les erreurs relatives des maillages
M1 et M3 par rapport au maillage M2 sont respectivement de 2.1% et 1.5%. Cependant,
pour la suite, le maillage M2 est utilisé. Il présente des résultats semblables à ceux du
maillage raffiné M3. De plus, le temps de maillage de ce dernier est plus important puisque
sa discrétisation spatiale est plus fine. Cela entraîne un temps plus important d’exécution
de l’étape d’optimisation des cellules durant le processus du maillage.
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(a) Maillage M1 (b) Maillage M1
(c) Maillage M2 (d) Maillage M2
(e) Maillage M3 (f) Maillage M3
Figure 4.11 – Comparaison des maillages de l’étude de convergence de l’épais-
seur de la première couche de prismes : valeur de y  pour une
vitesse de 140 km/h
70
4 Simulation et validation du problème aérodynamique en régime stationnaire
(a) Maillage M1 (b) Maillage M1
(c) Maillage M2 (d) Maillage M2
(e) Maillage M3 (f) Maillage M3
Figure 4.12 – Comparaison des maillages de l’étude de convergence de l’épais-
seur de la première couche de prismes : valeur de la pression sta-
tique pour une vitesse de 140 km/h
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(a) Maillage M1 (b) Maillage M1
(c) Maillage M2 (d) Maillage M2
(e) Maillage M3 (f) Maillage M3
Figure 4.13 – Comparaison des maillages de l’étude de convergence de l’épais-
seur de la première couche de prismes : valeur de la pression sta-
tique pour une vitesse de 100 km/h
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4.1.2 Validation du modèle de turbulence
Dans la section précédente, la validation du maillage a été présentée. Le maillage ainsi
déduit, nommé maillage M2, est utilisé dans cette section qui est consacrée à la validation
du modèle de turbulence. Les deux modèles de turbulence qui sont confrontés sont le k-
Realizable et le k-ω SST. On compare principalement les valeurs du y  ; les iso-valeurs de
la pression statique à la surface du véhicule ainsi que la topologie de l’écoulement suivant
le plan de symétrie et le plan horizontal à mi-hauteur des roues avant.
Les prédictions de l’évolution de la valeur du y  sont présentées dans les figures 4.14 et
4.15. Les résultats correspondent respectivement à des vitesses du véhicule de 140 km/h
et de 100 km/h. Les figures montrent que les deux modèles prédisent des résultats très
similaires. Par exemple, à la surface du capot, on peut voir la similarité des résultats des
deux modèles de turbulence. En effet, la topologie et les valeurs du y  des deux modèles
de turbulence restent pareilles. Cependant, on peut noter des différences, principalement
aux niveaux des panneaux (zone P), des jambes du pilote (Zone J) et au-dessus du casque
(zone C). Ces zones correspondent à des zones de décollement de la couche limite comme
mentionné précédemment. Dans ces zones, la prédiction du modèle de turbulence k-
Realizable est plus importante que celle du modèle de turbulence k-ω SST. En effet, lorsque
la vitesse du véhicule est de 140 km/h, le modèle de turbulence k- Realizable prédit
approximativement deux fois plus que le modèle de turbulence k-ω SST. Les comparaisons
montrent aussi que les différences observées s’amplifient avec la vitesse. Cela est attribuable
au fait que l’intensité de la turbulence et le décollement de la couche limite s’amplifient
avec la vitesse de l’écoulement donc leurs résolutions deviennent plus difficile. La même
remarque est observée lorsqu’on compare les iso-valeurs de la pression statique qui sont
mises en évidence dans les figures 4.16 et 4.17. Ces dernières correspondent respectivement
à des vitesses de 140 km/h et 100 km/h. Elles montrent, pour chaque vitesse, que les
résultats sont très similaires sauf dans les zones de décollement. On constate également
que les différences s’amplifient avec la vitesse du véhicule.
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(a) k- Real. (b) k- Real.
(c) k-ω SST (d) k-ω SST
Figure 4.14 – Comparaison des modèles de turbulence : valeur de y  pour une
vitesse de 140 km/h
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(a) k- Real. (b) k- Real.
(c) k-ω SST (d) k-ω SST
Figure 4.15 – Comparaison des modèles de turbulence : valeur de y  pour une
vitesse de 100 km/h
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(a) k- Real. (b) k- Real.
(c) k-ω SST (d) k-ω SST
Figure 4.16 – Comparaison des modèles de turbulence : valeur de la pression
statique pour une vitesse de 140 km/h
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(a) k- Real. (b) k- Real.
(c) k-ω SST (d) k-ω SST
Figure 4.17 – Comparaison des modèles de turbulence : valeur de la pression
statique pour une vitesse de 100 km/h
Les figures 4.18, 4.19, 4.20 et 4.21 montrent les topologies de l’écoulement prédites par les
deux modèles de turbulence suivant le plan de symétrie du véhicule et le plan horizontal
à mi-hauteur des roues avant. Les figures 4.18 et 4.19 correspondent à la vitesse de 140
km/h, alors que les figures 4.20 et 4.21 correspondent à la vitesse de 100 km/h. On peut
y voir que les deux modèles de turbulence prédisent des résultats différents.
Suivant le plan de symétrie (figures 4.18 et 4.20), entre le pilote et le pare-brise, les
deux modèles prédisent chacun une structure tourbillonnaire principale (T1). Elle est
générée par le décollement de l’écoulement en dessous du pare-brise. Cependant, la forme
et la position du centre de la structure tourbillonnaire sont différentes selon le modèle
de turbulence. En effet, la forme de la structure tourbillonnaire prédite par le modèle
k- Realizable est plus ronde comparée à celle du modèle k-ω SST. La position du centre
du tourbillon prédit par le modèle k- Realizable est moins proche du casque du pilote
et elle se trouve aussi à une hauteur moins importante. D’autre part, les deux modèles
de turbulence prédisent trois structures tourbillonnaires secondaires dont une devant la
console du véhicule (T2) et deux au bas ventre du pilote (T3 et T4). Les figures 4.18 et 4.20
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montrent aussi que la forme et la taille de chaque strucuture torubillonnaire (T1, T2, T3,
T4) sont identiques entre les vitesses 100 km/h et 140 km/h. En outre, le décollement de
la couche limite (D) au-dessus du casque du pilote, de même la structure tourbillonnaire
T5, sont prédits par les deux modèles de turbulence. Cependant, le début du décollement
de la couche limite se situe au milieu du casque selon le modèle k-ω SST alors qu’il est
vers la fin de la courbure du casque, selon le modèle k- Realizable. On peut aussi noter
des différences de forme et de taille de la structure tourbillonnaire T5 selon le modèle de
tubulence. Enfin, derrière le pilote (figures 4.18 et 4.20), la topologie de l’écoulement des
deux modèles est complètement différente. Le modèle de turbulence k- Realizable prédit
un foyer (T6), alors que le modèle de turbulence k-ω SST prédit quant à lui un foyer (T6)
et en plus d’une structure tourbillonnaire (T7).
Suivant un plan de coupe horizontal situé à 350 mm du plancher, les sillages derrière
les roues (S1, S2 et S3) sont prédits par les deux modèles de turbulence (figures 4.19 et
4.21). Les deux modèles de trubulence prédisent deux sillages identiques (S1 et S3) qui se
développent derrière chaque roue avant. Cependant, les modèles de turbulence prédisent
des formes différentes pour le sillage S3. Pour le modèle de turbulence k-ω SST, le sillage
S3 se rabat vers la droite (en haut) alors qu’il se situe au milieu de la roue arrière selon
le modèle de turbulence k- Realizable.
Suivant un plan de coupe transversal du sillage derrière le véhicule, on constate une pré-
diction différente comme le montre la figure 4.22. En effet, l’écoulement dans le sillage
selon le modèle de turbulence k- Realizable fait apparaître moins de turbulence compa-
rativement à celui du modèle de turbulence k-ω SST. Enfin, le sillage est plus large selon
le modèle de turbulence k-ω SST.
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(a) k- Real.
(b) k-ω SST
Figure 4.18 – Comparaison des modèles de turbulence : topologie de l’écoule-
ment à une vitesse de 100 km/h suivant le plan de symétrie
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(a) k- Real.
(b) k-ω SST
Figure 4.19 – Comparaison des modèles de turbulence : topologie de l’écoule-
ment à une vitesse de 100 km/h suivant le plan horizontal
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(a) k- Real.
(b) k-ω SST
Figure 4.20 – Comparaison des modèles de turbulence : topologie de l’écoule-
ment à une vitesse de 140 km/h suivant le plan de symétrie
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(a) k- Real.
(b) k-ω SST
Figure 4.21 – Comparaison des modèles de turbulence : topologie de l’écoule-
ment à une vitesse de 140 km/h suivant un plan horizontal
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(a) k- Realizable 2 (b) k-ω SST
Figure 4.22 – Comparaison des modèles de turbulence : topologie de l’écou-
lement suivant un plan de coupe transversale dans le sillage à
100 km/h
Les différences dans la topologie de l’écoulement sont principalement dues à la vitesse de
dissipation de l’énergie cinétique. Le modèle de turbulence k- Realizable dissipe plus vite
l’énergie cinétique que le modèle de turbulence k-ω SST. La différence dans la topologie
de l’écoulement a un impact très important sur la valeur de la traînée. Elle correspond à
la traînée de pression qui généralement représente 95% de la traînée totale [Hucho, 1978].
Ainsi, les deux modèles ne prédisent pas la même valeur de la force de traînée du fait des
différences de la topologie de l’écoulement observées. La différence relative sur la prédiction
de la traînée entre les deux modèles de turbulence est de 0.9% et 1.8% pour une vitesse
respective de 100 km/h et 140 km/h. Du fait de sa meilleure convergence numérique, le
modèle de turbulence k- Realizable est choisi pour la modélisation de l’aérothermique du
véhicule à trois roues.
4.2 Validation expérimentale des résultats numériques
La mise en place de la simulation de l’aérodynamique a été présentée précédemment. Cette
section aborde la validation des résultats numériques. L’étude s’intéresse principalement
à la comparaison des résultats numériques et expérimentaux du coefficient de pression et
du coefficient de la force de traînée. Les montages expérimentaux ont été présentés dans
le chapitre 3.
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4.2.1 Validation de la prédiction du coefficient de pression
La figure 4.23 présente la comparaison du coefficient de pression de la simulation numé-
rique et des mesures expérimentales. Elles correspondent à des vitesses du véhicule de
50 km/h (figure 4.23a), 100 km/h (figure 4.23b), 140 km/h (figure 4.23c). On peut y voir,
pour les deux modèles de turbulence, que les valeurs des coefficients de pression prédites
par la simulation numérique sont bien en accord avec les résultats expérimentaux et cela,
indépendamment de la valeur de la vitesse du véhicule, notamment, aux points situés sur
le capot (1 à 9), le pare-brise (11 à 14), la face avant (16 à 18) et les ailes de roues (41 et
42). Les erreurs des résultats numériques par rapport aux résultats expérimentaux sont
proches de zéro. Par contre, au niveau des points 15, 20, 21, 22, 28 et 34, les résultats de la
simulation numérique diffèrent un peu de ceux des études expérimentales. Les erreurs sont
dues aux simplifications apportées à la géométrie ; à la flexibilité du manteau du pilote qui
empêche certaines mesures (21, 22 et 23) et aux effets transitoires (transition laminaire
turbulente et décollement de la couche limite) présents au niveau des points 15 et 34. En
effet, ces derniers ne sont pas pris en compte ou sont difficiles à évaluer par la simulation
numérique. Ces effets transitoires sont proportionnels à la vitesse du véhicule. De ce fait,
l’erreur augmente avec la vitesse. Par exemple, pour les sondes 21, 22 et 23, on remarque
que l’erreur s’amplifie avec la vitesse du véhicule.
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(a) Vitesses du véhicule de 50 km/h
(b) Vitesses du véhicule de 100 km/h
(c) Vitesses du véhicule de 140 km/h
Figure 4.23 – Validation de la simulation de l’aérodynamique : coefficient de
pression
4.2.2 Validation de la prédiction du CDA
La figure 4.24 présente la comparaison de l’évolution du CDA en fonction de la vitesse du
véhicule prédite par les simulations numériques et les études expérimentales. En plus du
modèle de turbulence k- Realizable, le modèle de turbulence k-ω SST est pris en consi-
dération dans cette section. Les barres d’erreurs sur les courbes des résultats numériques
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correspondent aux indices de convergence numérique. Selon les résultats expérimentaux,
on peut voir trois zones d’évolutions différentes. D’une part, pour des vitesses inférieures
à 30 km/h, le CDA est inversement proportionnel à la vitesse du véhicule. D’autre part,
pour des vitesses supérieures à 30 km/h, le CDA est proportionnel à la vitesse du véhi-
cule. Au-delà de 80 km/h, l’évolution du CDA en fonction de la vitesse est négligeable.
Cette évolution est aussi observée avec les sondes de pression. Par exemple, la figure 4.25
présente l’évolution en fonction de la vitesse, du coefficient de pression pour les sondes de
pression 1, 8, 15, 33 et 45. Elle correspond aux résultats des études expérimentales. La
figure 4.25 montre que l’évolution du coefficient de pression pour chaque sonde de pression
est semblable à celle du CDA.
Figure 4.24 – Validation de la prédiction du CDA
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Figure 4.25 – Résultats expérimentaux Cp en fonction de la vitesse du V.C.
Lorsqu’on compare les résultats numériques et les résultats expérimentaux, on constate que
les simulations numériques ne prédisent pas la même évolution autour de 30 km/h. En effet,
avant la zone de transition de l’écoulement qui correspond à une vitesse de 30 km/h, le
CDA est inversement proportionnel à la vitesse du véhicule et il atteint son maximum à 30
km/h. À cette vitesse, les phénomènes transitoires sont prépondérants et ils présentent une
difficulté relative pour les approches RANS. Globalement, les résultats numériques sont en
bon accord avec les résultats expérimentaux. Par exemple, pour des vitesses de 50 km/h,
100 km/h et 140 km/h les erreurs relatives des simulations numériques sont respectivement
de 2.7%, 5.6% et 6.5% avec le modèle de turbulence k- Realizable (tableau 4.2) et elles
sont respectivement de 5.6%, 4.8% et 4.8% avec le modèle de turbulence k-ω SST. Ce
tableau montre aussi les résultats de Driant [Driant, 2015] qui a utilisé le même modèle
de turbulence pour ses travaux. En plus des sources d’erreur citées précédemment, les
erreurs peuvent aussi provenir de l’effet du pilote dont la géométrie réelle ne correspond
pas parfaitement au modèle CAO. L’effet du pilote a été présenté dans les travaux de
Driant [Driant, 2015]. En effet, en comparant ses résultats avec les études expérimentales
pour une configuration sans pilote, l’erreur relative de la prédiction du CDA devient moins
importante.
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k- Real. k-ω SST Driant [Driant, 2015]
50 km/h
% erreur du CDA 2.7% 5.6% 5.75%
100 km/h
% erreur du CDA 5.6% 4.8% 8.17%
140 km/h
% erreur du CDA 6.5% 4.8% 8.58%
Tableau 4.2 – Validation de la prédiction du CDA : erreur relative
4.3 Conclusion
La mise en place de la simulation a été abordée dans ce chapitre. On y a présenté l’étude de
validation du maillage et plus particulièrement le nombre de cellules et la valeur de l’épais-
seur de la première couche de prismes. L’étude de la convergence du nombre de cellules a
permis de faire un compromis entre la précision et le temps d’exécution. L’extrapolation
de Richardson a été utilisée, à cet effet, et elle a montré qu’un maillage comptant près
de 25 millions de cellules a présenté un indice de convergence de 0.9% par rapport à un
maillage infiniment raffiné. En conséquence, on conclue que pour un maillage trimé, le
nombre de cellules peut être limité à près de 25 millions. Au-delà, l’erreur relative sur la
traînée évolue au centième. Ensuite, l’étude de validation de l’épaisseur de la première
couche de prismes a été présentée et on a développé trois maillages. Une convergence nu-
mérique a été globalement obtenue lorsque la valeur du y  a été inférieure à 12 et lorsque
la vitesse du véhicule est 140 km/h.
Enfin, une étude de la modélisation de la turbulence a été abordée. Il a été constaté que
pour les différents modèles de turbulence, les topologies de l’écoulement ont été différentes.
En effet, le modèle de turbulence k-ω SST résout plus de structures tourbillonnaires ; ceci
grâce à sa vitesse de dissipation de l’énergie moins importante par rapport au modèle
de turbulence k- Realizable. Ceci sera d’autant plus important lors de la modélisation
transitoire.
La simulation ainsi déduite est validée à partir d’études expérimentales réalisée dans une
souﬄerie. Les résultats de la simulation ont été en bon accord avec les mesures expéri-
mentales. En effet, pour des vitesses de 140 km/h et 100 km/h, l’erreur relative sur la
prédiction du CDA a été respectivement de 6.5% et 5.6% avec le modèle de turbulence
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k- Realizable et de 4.8% avec le modèle de turbulence k-ω SST. Les deux modèles de
turbulence donnent généralement des résultats semblables. Dans le chapitre prochain, à
cause de sa meilleure stabilité et convergence, le modèle de turbulence k- Realizable est
utilisé. Le maillage déduit de ces études est utilisé dans le chapitre suivant.
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5
SIMULATION ET VALIDATION DE L’AÉROTHERMIQUE DES
VÉHICULES À COMBUSTION INTERNE ET HYBRIDE
L’approche numérique pour la prédiction de l’aérothermique du véhicule à moteur à com-
bustion interne est présentée dans ce chapitre. La mise en place de la simulation numérique
et la validation expérimentale sont successivement présentées. L’approche numérique ainsi
déduite sera utilisée pour modéliser le comportement aérothermique d’un véhicule hybride.
5.1 Mise en place de la simulation numérique
5.1.1 Préparation de la topologie du maillage
Comme évoqué dans le chapitre 3, la simulation numérique du problème aérothermique est
une suite des travaux réalisés dans le chapitre 4. En effet, les paramètres de la géométrie,
du maillage et de la résolution aérodynamique sont conservés. Cependant, le domaine de
calcul est remplacé par une boîte parallélépipédique dont les dimensions sont indiquées à
la figure 5.1 où L, l et h représentent respectivement la longueur, la largeur et la hauteur
du véhicule et du pilote. De plus, on ajoute plusieurs volumes de contrôle nommés régions
dans la suite. On a douze régions dont certaines sont couplées entre elles. Le couplage se
fait à l’interface de deux régions. D’une part, on a la région du fluide ambiant constitué
par de l’air ambiant considéré incompressible. Cette région est limitée par le domaine
parallélépipédique et les surfaces externes du véhicule et du pilote (figure 5.1). Les pa-
ramètres de la géométrie et du maillage sont identiques au maillage déduit des travaux
du chapitre 4 ; c’est à dire le maillage M2. Cependant, l’ajout de la résolution des phéno-
mènes thermiques à pour conséquence une simplification de la surface externe du moteur
à combustion interne. Les figures 5.2a et 5.2b montrent la géométrie du moteur à com-
bustion avant et après simplification. Elles montrent que sa forme globale est conservée.
Le maillage surfacique du véhicule et du pilote est représenté à la figure 5.3. Une bonne
uniformité de la taille du maillage est observée malgré quelques zones de concentration
de maillage constatées notamment sur la surface du capot et de la face avant qui peuvent
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causer des changements de volume importants entre des cellules voisines entrainant ainsi
la divergence de la simulation.
Figure 5.1 – Domaine de la région fluide ambiant pour la simulation de l’aéro-
thermique du véhicule à combustion interne
(a) Initiale (b) Simplifiée
Figure 5.2 – Simplification géométrique du moteur du véhicule à combustion
interne
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(a) Maillage surfacique (b) Zoom
Figure 5.3 – Maillage surfacique du véhicule à combustion interne
D’autre part, on a trois régions pour chaque radiateur. Une première région poreuse cor-
respond au fluide primaire. Une deuxième région poreuse correspond au fluide secondaire
et est une copie de la première région poreuse mais avec des physiques différentes. Une
dernière région correspond aux collecteurs du radiateur (figure 5.4). Le fluide primaire
de chaque radiateur, correspond à l’air ambiant ; des interfaces sont donc générées sur
les surfaces amont et aval de la région du fluide ambiant. Les collecteurs et la deuxième
région poreuse de chaque radiateur contiennent un mélange éthylène-glycol pour l’un des
radiateurs (radiateur éthylène-glycol, EE) et de l’huile synthétique pour l’autre (radiateur
à huile, EH). Dans la même dynamique, pour chaque radiateur, des interfaces sont aussi
créées entre la région du fluide secondaire et des collecteurs.
(a) EE (b) EH
Figure 5.4 – Topologie de maillage des radiateurs du véhicule à combustion in-
terne
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Enfin, le domaine du pot d’échappement est constitué de cinq régions : le tube, le cataly-
seur, le carter du catalyseur, le gaz d’échappement et l’air d’isolation dans la partie double
paroi du tube d’échappement (figure 5.5). Dans la région du tube, on a utilisé des mailles
de forme hexaédrique avec une seule couche suivant la direction radiale (figures 5.5d et
5.5e). En effet, le gradient de température suivant le direction radiale des tubes est très
négligeable. Dans la partie double paroi des tubes, l’air entre les tubes permet d’atténuer
le transfert de chaleur du gaz vers le domaine sous-capot. Cet air représente la deuxième
région (figure 5.5e) et son maillage est identique à celui de la région du tube mais avec
plus de couches de prisme suivant la direction radiale. La troisième région est formée par
le carter du catalyseur qui est constitué de deux coques s’emboitant parfaitement et qui
sont séparées par de l’air. On suppose que cette région est constituée par une seule coque
ayant une résistance thermique qui correspond à l’équivalence des deux coques plus l’air
qui les sépare (figure 5.5f). On a aussi la région du monolithe du catalyseur qui a une
forme cylindrique. Cette région est considérée comme un milieu poreux ; dans cette ré-
gion, seule la dynamique du gaz est considérée lors de la simulation ; la génération de la
chaleur due aux réactions chimiques n’est pas prise en compte. La dernière région est le
gaz d’échappement. Les mailles dans le domaine du pot d’échappement sont constituées
par des prismes permettant d’avoir des y  généralement inférieurs à 2 comme ce sera le
montré ultérieurement.
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(a) Vue 3D du pot d’échappement






Figure 5.5 – Topologie de maillage du pot d’échappement du véhicule à combus-
tion interne
Le maillage est fait sur un processeur Intel R Xeons (R) X5675@3.07 Hz et il dure près de
2h. Au total, le nombre de mailles avoisine 22 millions, dont 92%, 5%, et 3%, représentent
respectivement la région du fluide ambiant, le système d’échappement et les radiateurs
(tableau 5.1). Le tableau 5.1 présente aussi le pourcentage des mailles ayant un ratio de
volume entre des mailles voisines supérieur à 102. On peut remarquer qu’une qualité
notable du maillage est consacrée aux systèmes des radiateurs. En effet, toutes les régions
présentent des mailles avec un ratio de changement de volume entre mailles voisines supé-
rieur à 102. Ce constat est aussi remarqué pour les régions du carter du catalyseur et du
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monolithe du catalyseur. Les régions de fluide ambiant et d’air d’isolation ont des mailles
avec une qualité proche de 102.
Fluide ambiant : 20092154 Qualité du ratio
Fluide ambiant 20092154 99.8
Système E.E. : 460204
Région poreuse air 172800 100
Région poreuse liquide 172800 100
Collecteurs échangeur 114604 100
Système E.H. : 185632
Région poreuse air 68204 100
Région poreuse liquide 68204 100
Réservoirs échangeur 49224 100
Système échappement : 1043622
Tube interne et externe 85276 100
Carter du catalyseur 15042 100
Monolithe du Catalyseur 18458 100
Gaz échappement 882622 99.91
Air d’isolation 42224 99.97
Total : 21781612
Tableau 5.1 – Le nombre et les mailles ayant une ratio de changement de vo-
lume de 102 pour les différentes régions
5.1.2 Définitions des conditions aux limites
La résolution des équations mentionnées dans le chapitre 3 requiert de définir les conditions
aux limites. Elles sont entres autres, la vitesse du véhicule, la température surfacique du
moteur à combustion interne, la température et le débit massique du gaz à l’entrée de
l’échappement, la température et le débit massique du liquide de refroidissement (fluide
secondaire) à l’entrée de chaque radiateur et, enfin, la température ambiante. En outre, la
résolution des équations nécessite la connaissance des propriétés des fluides et des solides
qui sont, par exemple, la viscosité dynamique et la capacité massique à pression constante
du gaz d’échappement. Ainsi, pour déterminer les différentes conditions aux limites et les
propriétés des fluides et des solides, un programme est développé sous Matlab R2014a.
Le programme a pour grandeurs d’entrées : la vitesse de rotation du moteur (RPM) et
le rapport de la boite de vitesse (GP), comme le montre la figure 5.6. Ensuite, grâce aux
95
5 Simulation et validation de l’aérothermique des véhicules à combustion interne et
hybride
données caractéristiques de chaque région, on détermine leurs différentes conditions aux
limites. Les résultats sont écrits dans un fichier binaire qui est par la suite chargé par
un deuxième programme. Ce dernier est fait dans le langage java et il permet de faciliter
l’utilisation de la simulation numérique. En effet, il permet d’écrire automatiquement les
conditions aux limites dans le logiciel STAR-CCM+V9.02.005.
Figure 5.6 – Approche pour la définition des conditions aux limites de la modé-
lisation numérique
On développe, dans la suite, la méthodologie adoptée pour la détermination de chaque
paramètre à savoir les conditions aux limites et les propriétés des fluides et des solides. Il
est bon de rappeler que certains résultats présentés ci-dessous sont issus des essais routiers
qui sont présentés à la section 3.3.2.
Choix du régime et des conditions de fonctionnement du véhicule
Le comportement aérothermique d’un véhicule dépend fortement du régime de fonction-
nement du moteur à combustion interne (GP et vitesse de rotation) et de la température
du milieu ambiant ; ces grandeurs sont choisies par l’utilisateur. Les choix de la vitesse de
rotation du moteur à combustion interne et du GP permettent de déterminer, grâce aux
résultats des essais routiers, la vitesse du véhicule. En effet, à la figure 5.7, on peut voir
l’évolution de la vitesse du véhicule en fonction de la vitesse de rotation du moteur. La
figure 5.7 montre que, pour un GP fixe, une évolution linéaire est observée et elle peut
être mise en évidence par l’équation 5.1 où Uv, Nm et C sont respectivement la vitesse du
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véhicule, la vitesse de rotation du moteur et une constante associée au rapport de vitesse
(GP).
Uv  CNm (5.1)
Figure 5.7 – Variation de la vitesse du véhicule en fonction de la vitesse de rota-
tion du moteur
Définition des conditions à l’entrée de l’échappement et détermination des propriétés
du gaz
La température du gaz à l’entrée du pot d’échappement est obtenue par interpolation
linéaire à partir des résultats des essais routiers (figure 5.8). On peut y voir que, pour une
vitesse de rotation du moteur donnée, la température à l’entrée du pot d’échappement
devient plus importante lorsqu’on diminue la vitesse du véhicule. En effet, pour un régime
du moteur à combustion donné, lorsque la vitesse diminue, cela entraine la dégradation du
rendement donc plus de pertes. Ainsi, l’énergie thermique à l’échappement devient plus
importante ou, autrement dit, on obtient une température plus importante à la sortie du
moteur (entrée du pot d’échappement).
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Figure 5.8 – Variation de la température à l’entrée du pot d’échappement en
fonction de la vitesse de rotation du moteur
À cause des variabilités des conditions de conduite, de la température de l’air d’admission
et celle du moteur, du changement continu du rapport air/carburant, de la température
de la combustion et, enfin, des zones froides de la chambre de combustion, il est peu pro-
bable voir impossible, d’obtenir une combustion complète du mélange (air/carburant). En
outre, la haute température atteinte dans le moteur lors de la combustion permet à l’azote
de réagir avec l’oxygène pour former des oxydes d’azote. De fait, la composition chimique
du gaz d’échappement diffère sensiblement de la composition idéale, à savoir lorsque la
combustion est complète. Ainsi, le gaz d’échappement peut être composé d’hydrocarbures
non brulés (CxHy), de monoxyde de carbone (CO), de dioxyde d’azote (NO2) etc.. Ce-
pendant, dans cette présente étude, on suppose que la combustion est complète. C’est à
dire que les gaz brûlés ne comprennent, outre les éléments inertes (N2), que des produits
complètement oxydés mise en évidence par l’équation (5.2). Ainsi, le gaz d’échappement
est composé de dioxyde de carbone (CO2), de vapeur d’eau (H2O) et de diazote (N2).











Dans notre cas, le carburant correspond à l’octane 90, donc on peut déterminer la concen-
tration massique du dioxyde de carbone (CO2), de la vapeur d’eau (H2O) et du diazote
(N2) à partir de l’équation (5.3) ; les résultats sont résumés dans le tableau (5.2) qui
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px  y{4q   3Mc (5.3)
Dans cette équation sont représentés :
— Mi : masse molaire du composant considéré ;
— Mc : masse molaire du carburant ;
— x : nombre d’éléments de carbone dans une molécule de carburant ;
— y : nombre d’éléments d’hydrogène dans une molécule de carburant.
CO2 H2O N2
cmi 19.3 8.8 71.9
Tableau 5.2 – Concentration massique des composants du gaz d’échappement
Dans la littérature, il existe plusieurs corrélations pour déterminer la viscosité dynamique
d’un mélange de gaz [Davidson, 1993]. Le modèle le plus simple est celui de Graham [Da-
vidson, 1993] qui dit que la viscosité du mélange est la somme des viscosités pondérées par
le pourcentage moléculaire de chaque gaz. Ce modèle est valable si les gaz qui constituent
le mélange ont des masses molaires proches. Or, dans le cas de cette présente étude, les
masses molaires ne sont pas proches. En effet, le mélange de gaz est constitué du dioxyde
de carbone (CO2), de la vapeur d’eau (H2O) et du diazote (N2 ) qui ont respectivement
une masse molaire de 32 g/mol, 16 g/mol et 28 g/mol. Ainsi, on utilise le modèle de
Herning-Zippere [Davidson, 1993], équation (5.4), qui est une simplification du modèle
de Wikes, issu de la théorie de la cinétique des gaz [Davidson, 1993] et qui apporte une










Dans cette équation sont représentées :
— Mi : la masse molaire du gaz i ;
— xi : la fraction molaire du gaz i ;
— µi : la viscosité dynamique du gaz i ;
— µmix : la viscosité dynamique du mélange.
Le débit massique à l’entrée du pot d’échappement est déterminé à partir de l’équa-
tion (5.5). Cette équation est déduite de l’hypothèse d’une combustion complète. Dans
cette équation 9mCarb représente le débit massique du carburant qui est obtenu grâce aux
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essais routiers (figure 5.9) où on peut constater que, pour une vitesse de rotation du
moteur, la consommation augmente avec la vitesse du véhicule. En effet, la demande de











Dans cette équation sont représentés :
— 9mEchap : débit massique du gaz à l’entrée de l’échappement ;
— MAir : masse molaire de l’air ;
— MCarb : masse molaire du carburant.
Figure 5.9 – Variation du débit massique du carburant en fonction de la vitesse
de rotation du moteur
Définition des conditions à l’entrée des radiateurs
Comme évoqué à la section 3.2.2, la méthode Dual Flow est utilisée pour la modélisation
des radiateurs. Cela nécessite de connaître la température et le débit massique du fluide
de refroidissement à l’entrée du radiateur. De fait, on utilise les résultats expérimentaux
qui montrent une évolution linéaire du débit massique en fonction de la vitesse de rotation
du moteur (figure 5.10).
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Figure 5.10 – Variations des débits volumiques des fluides de refroidissement
dans les échangeurs de chaleur en fonction de la vitesse de rota-
tion du moteur
Température à la surface externe du moteur à combustion interne
La figure 5.11 présente les mesures expérimentales de la température à la surface ex-
terne du moteur. Pour chaque régime de fonctionnement du véhicule testé, l’écart type
est proche de 10 °C et les thermocouples 10, 12, 14 et 25 présentent généralement une
température qui est différente du double de l’écart type à la moyenne quadratique ; donc
le gradient de température sur la surface du moteur n’est pas négligeable. Par contre,
la figure 5.11 montre que plus de la moitié des mesures sont généralement proches de la
moyenne quadratique (ligne verte, figure 5.11). Ainsi, lors des simulations numériques, la
température à la surface du moteur à combustion interne est supposée constante et égale à
la moyenne quadratique. Celle-ci est déterminée à partir d’une interpolation linéaire basée
sur l’évolution des moyennes quadratiques obtenues expérimentalement.
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(a) GP  3 et RPM  4066 (b) GP  3 et RPM  5138
(c) GP  4 et RPM  3002 (d) GP  4 et RPM  4031
(e) GP  4 et RPM  5050 (f) GP  4 et RPM  5410
(g) GP  5 et RPM  2722 (h) GP  5 et RPM  3008
(i) GP  5 et RPM  3020 (j) GP  5 et RPM  3680
(k) GP  5 et RPM  4560 (l) GP  5 et RPM  5053
Figure 5.11 – Températures à la surface externe du moteur
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5.1.3 Critère de convergence des résultats numériques
La figure 5.12 présente l’évolution des résidus calculés avec la norme L2 pour regarder
les critères de convergence de la simulation du régime R1 ; le régime R1 est défini ulté-
rieurement dans la section 5.2.2. Les figures présentent les résidus de conservation : de la
masse (Continuity) ; de la quantité de mouvement suivant les trois directions du repère
(X momentum, Y momentum et Z momentum) ; de l’énergie totale (Energy) ; de
l’énergie cinétique turbulente (Tke) ; et, enfin, du ratio de la dissipation de la turbulente
(Tdr). L’idéal est d’atteindre la précision de la machine qui est de 106 ; mais à cause de la
complexité de la géométrie, même si elle est simplifiée et corrigée, les résidus n’atteignent
pas le niveau de précision de la machine. Cependant, ils atteignent un plateau jugé accep-
table avec une certaine oscillation qui est due à une instabilité numérique locale. En effet,
on peut voir à la figure 5.13, les zones où les résidus sont supérieurs à 1 ; elles se situent
essentiellement sur les parois du domaine parallélépipédique ; elles représentent moins de
0.5% des cellules du modèle complet. En outre, l’oscillation pour les quantités décrivant la
turbulence est un comportement classique pour les modèles de turbulence de type k-, en
particulier pour l’équation régissant l’énergie cinétique de la dissipation [Benyahia, 2012].
De fait, pour s’assurer de la bonne convergence des simulations, on regarde l’évolution des
grandeurs globales aérodynamiques et thermiques. La figure 5.14 montre les évolutions en
fonction des itérations : de la conservation de la masse dans la région du fluide ambiant
(figure 5.14a) ; du coefficient de traînée (figure 5.14b) ; de la conservation de la masse dans
la région du gaz d’échappement (figure 5.14c) ; des températures ponctuelles à la surface
de l’échappement (figure 5.14d) ; des températures à la sortie des tubes d’échappement
(figure 5.14f) ; et enfin, de la quantité de chaleur dissipée par les radiateurs (figure 5.14e).
Les valeurs de la conservation de la masse correspondent à la différence relative des dé-
bits massiques à l’entrée et à la sortie du domaine considéré. La figure 5.14 montre une
bonne convergence des grandeurs aérodynamiques à environ 3000 itérations alors que les
grandeurs thermiques convergent généralement après 6000 itérations. Pour toutes les simu-
lations présentées dans cette présente étude, on s’est assuré que tous les résidus atteignent
un niveau de convergence au moins aussi satisfaisant qu’ici. On peut conclure, à partir
de ces vérifications, qu’à priori, l’ensemble des résidus de chaque simulation atteint une
certaine convergence numérique.
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Figure 5.12 – Évolution des résidus en fonction des itérations du régime R1
Figure 5.13 – Localisation des résidus élevés du X momentum
104
5 Simulation et validation de l’aérothermique des véhicules à combustion interne et
hybride
(a) Cons. de la masse
du fluide ambiant
(b) CDA








(f) Températures à la
sortie des radia-
teurs
Figure 5.14 – Évolution des grandeurs globales en fonction des itérations
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La résolution de la couche limite thermique nécessite un maillage raffiné proche des parois.
On s’est assuré d’avoir des y  inférieurs généralement à 2 aux parois interne et externe du
tube d’échappement ; ce qui permet une meilleure résolution de la couche limite thermique.
Par exemple, à la figure 5.15, on a présenté l’évolution du y  aux parois interne et externe
du tube d’échappement pour le régimes R1.
(a) Interne (R1) (b) Externe (R1)
Figure 5.15 – Évolution du y  à la surface externe de l’échappement pour les
régimes R1 du véhicule à combustion interne
5.1.4 Étude de l’effet du rayonnement sur le processus de transfert thermique dans le
domaine sous-capot
Dans le domaine sous-capot, le rayonnement a un effet non négligeable lors du proces-
sus de transfert thermique. Ainsi, il est pris en compte par les auteurs [Fortunato et al.,
2005][Kumar et al., 2009][Kumar et al., 2010][Salvio et al., 2006] dans leurs travaux res-
pectifs. Pour ce faire, ils ont utilisé la méthode Surface-to-Surface (S2S) qui, pour des
raisons évoquées au chapitre 2, est aussi retenue dans cette présente étude. La méthode
S2S discrétise chaque surface rayonnante en petites surfaces Si appelées Patch ; ensuite,
elle calcule leurs facteurs de forme Fij. Le calcul des facteurs de forme et la résolution
du rayonnement durant les itérations nécessitent beaucoup de mémoire vive et de temps
de calcul. En outre, on a réalisé une étude [Thiam et al., 2013] au début de la thèse, sur
une autre version de véhicule à trois roues similaire à celui de cette présente étude. Cette
étude a permis d’évaluer l’effet non négligeable du transfert thermique par rayonnement
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dans le domaine sous-capot et elle est présentée à l’annexe G. Cette étude a fait égale-
ment l’objet d’une présentation à la conférence CFD Canada 2013. Les travaux montrent
une différence significative entre les résultats numériques de la température à la surface
externe du pot d’échappement si le rayonnement est pris en compte par rapport au cas où
le rayonnement n’est pas considéré. En effet, la différence observée peut atteindre plus de
200 °C. De fait, vu ses contributions sur le processus de transfert thermique, il a semblé
important d’évaluer l’effet du rayonnement thermique dans le domaine sous-capot, dans
le cas du véhicule à combustion interne.
On commence d’abord par une étude de la discrétisation des surfaces rayonnantes afin
de minimiser le nombre de Patch et par conséquent la demande en mémoire et le temps
d’exécution de la simulation numérique. Cela consiste à indiquer le nombre de Patch pour
chaque surface des composants de la géométrie. Les surfaces sont regroupées en quatre
groupes qui correspondent à des niveaux de densité de discrétisation. Le choix du groupe
de chaque surface est un choix plus ou moins scientifique, mais il est objectif. En effet, on
considère la température, la forme géométrique et la position pour classer une surface dans
l’un des groupes. Par exemple, les ailes de roues sont classés dans le groupe possédant une
densité de discrétisation moins importante ; alors que la surface du tube d’échappement est
mise dans le groupe exhibant la densité de discrétisation la plus importante. Les travaux
préliminaires permettent, après plusieurs récurrences, de réduire la quantité de mémoire
vivre demandée, mais aussi le temps d’exécution de près de 50%, tout en gardant la
précision des calculs à un niveau acceptable.
Ensuite, on évalue l’effet du rayonnement thermique dans le domaine sous-capot. De fait,
une nouvelle simulation est faite avec les mêmes conditions aux limites mais cette fois-ci
le rayonnement n’est pas pris en compte. Le modèle avec rayonnement et celui sans rayon-
nement donnent des résultats très différents. À titre d’exemple, la figure 5.16 compare
les iso-valeurs de la température à la surface externe du réservoir d’essence dans le cas
où le rayonnement n’est pas considéré (figure 5.16a) et dans le cas où le rayonnement
est considéré (figure 5.16b). On peut constater une différence notable entre les deux mo-
dèles ; en effet, la surface du réservoir est presque deux fois plus chaude si on considère le
rayonnement. La figure 5.17 compare la température du fluide ambiant dans le domaine
sous-capot suivant un plan de coupe vertical des deux simulations. Elle montre une legère
différence de la topologie et de la valeur de la température entre le cas où le rayonnement
est considéré par rapport au cas où il n’est pas considéré. En effet, en absence du rayon-
nement, l’air du domaine sous capot est légérement moins chaud comparé au cas ou le
rayonnement est considéré.
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(a) sans rayonnement (b) avec rayonnement
Figure 5.16 – Étude de l’effet du rayonnement sur la température à la surface
externe du réservoir d’essence pour le régime R1
(a) sans rayonnement (b) avec rayonnement
Figure 5.17 – Étude de l’effet du rayonnement sur la température suivant un
plan de coupe vertical selon le régime R1
La comparaison des résultats numériques de la température aux positions des thermo-
couples placés sur l’échappement est présentée à la figure 5.19, les différentes positions
ont été montrées dans la section 3.3.2. Les résultats numériques correspondent à la valeur
moyenne lue autour de chaque thermocouple. La zone de lecture est délimitée par la pro-
jection d’un cercle sur la surface externe du pot d’échappement ; le cercle a un diamètre de
8 mm et son centre est la position du thermocouple (figure 5.18). Les barres d’erreurs des
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résultats numériques correspondent au maximum et au minimum de la température pour
la zone de lecture. La figure 5.19 présente la comparaison des résultats numériques. Elle
montre une différence notable entre les deux simulations. En effet, la différence relative
de la température est généralement proche de 60 °C mais elle atteint 110 °C et 100 °C
respectivement aux points des thermocouples TE2 et TE6. En plus des observations ci-
dessus, cela montre l’effet non négligeable du rayonnement dans le processus de transfert
thermique et confirme les résultats obtenus au début de la thèse. De fait, pour la suite, le
rayonnement sera considéré dans les prochaines simulations.
Figure 5.18 – Approche du post-traitement des résultats numériques des ther-
mocouples à la surface externe de l’échappement
Figure 5.19 – Étude de l’effet du rayonnement sur la température à la surface
externe de l’échappement pour le régime R1
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5.1.5 Effet de la thermique sur le comportement aérodynamique du véhicule et effet du
modèle de turbulence
Les travaux internes de Valéo [Rapport interne], montrent que la thermique par échanges
convectifs a un effet sur le comportement aérodynamique d’un véhicule. Dans cette sec-
tion, on cherche à vérifier si leurs conclusions sont appropriées pour le cas du véhicule à
combustion interne. De fait, on compare deux simulations : une simulation qui ne consi-
dère pas les effets thermiques (simulation à froid) et une deuxième simulation qui les
considère (simulation à chaud). La comparaison des valeurs du coefficient de traînée pour
les deux cas montre des résultats très proches. En effet, la différence relative par rapport
à la modélisation à chaud est de 0.2%. La figure 5.20, présente la comparaison suivant un
plan de coupe vertical, de la pression prédit par la simulation à chaud et par la simulation
à froid. On observe que les deux simulations prédisent des solutions semblables.
Pour s’assurer que nos conclusions ne dépendent pas de l’approche de modélisation de la
turbulence, on reprend les deux modélisations à chaud et à froid en utilisant le modèle de
turbulence k-ω SST. En effet, dans le chapitre 4, on a constaté une différence remarquable
sur la topologie de l’écoulement de la simulation avec le modèle de turbulence k- Realizable
et celle avec le modèle de turbulence k-ω SST. La comparaison des résultats de traînée
est du même ordre de grandeur que précédemment ; en effet, la différence relative par
rapport à la modélisation à chaud n’est encore que de 0.2%. Cela est aussi pareil pour la
comparaison de la pression ; la figure 5.21 montre des variations très proches.
Ces résultats ne concordent donc pas avec les conclusions lues dans la littérature. Cette
contradiction est attribuable à une géométrie plus ouverte qui entraîne un écoulement
interne plus important dans le cas de la présente étude comparée à celui d’un véhicule
automobile. Ainsi, les effets aérodynamiques sont plus considérables sur l’écoulement du
fluide que les effets thermiques. Donc l’effet de ces derniers devient négligeable sur la
génération de la force de traînée. En outre, cette contradiction est essentiellement due aux
effets de compressibilité du fluide ambiant qui n’est pas pris en compte dans la simulation
numérique. Par conséquent, pour l’étude de l’aérodynamique d’un véhicule à trois roues,
la résolution des équations d’énergie n’est pas nécessaire. Celle-ci entraîne un temps de
calcul beaucoup plus élevé pour obtenir pratiquement les mêmes résultats.
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(a) k- Real. froid (b) k- Real. chaud
Figure 5.20 – Comparaison des pressions de la modélisation à froid et à chaud
avec le modèle de turbulence k- Realizable
(a) k-ω SST froid (b) k-ω SST chaud
Figure 5.21 – Comparaison de la modélisation à froid et à chaud avec le modèle
de turbulence k-ω SST
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5.2 Validation expérimentale des résultats numériques
5.2.1 Post-traitement des résultats expérimentaux
Le traitement des résultats est essentiellement fait sous Matlab 2013a. Pour chaque régime
testé, on trace les évolutions des grandeurs mesurées qui présentent chacune un plateau
stable. Une moyenne est ensuite calculée dans un intervalle de temps compris dans le
plateau. Ces valeurs moyennées, pour chaque régime de fonctionnement du véhicule testé,
sont par la suite enregistrées dans un fichier .mat. Par exemple, la figure 5.22 présente les
résultats expérimentaux de la vitesse du véhicule (figure 5.22a), de la vitesse de rotation
du moteur (figure 5.22b), de la température à l’entrée de l’échappement (figure 5.22c) et
de la température TM26 du moteur (figure 5.22d) pour le cas GP  4 et le RPM 
4033. Elle montre que les mesures atteignent toutes un plateau stable avec une très faible
oscillation qui est probablement du bruit de mesure. Cependant, il arrive de constater une
fluctuation majeure pour certaines mesures comme le montre la figure 5.22c qui représente
la température à l’entrée du pot d’échappement. On peut y constater une hausse de
température vers la neuvième minute. Cela est probablement produit lorsqu’on dépasse
un véhicule et cela démontre l’inconvénient de réaliser des essais sur route commune. Pour
palier à cela, la hausse de température est enlevée lors du post-traitement. Les moyennes
sont, dans ce cas-ci, appliquées entre la septième et la neuvième minute.
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(a) Vitesse (b) RPM
(c) TEe (d) TM16
Figure 5.22 – Résultats expérimentaux pour un GP  4 et un RPM  4033.
5.22a : vitesse du véhicule en fonction du temps, 5.22b : vitesse de
rotation du moteur en fonction du temps 5.22c : température du
thermocouple à l’entrée de l’échappement en fonction du temps et
5.22d température du thermocouple 16 en fonction du temps
La figure 5.23 présente l’évolution de la vitesse à travers les différentes vannes anémo-
mètres lors des études en souﬄerie et sur route. On peut y voir une dispersion des résul-
tats routiers. Ces dispersions observées sont dues au vent durant les essais. Par rapport
aux résultats obtenus en souﬄerie, pour certains anémomètres, des différences notables
sont notées pour quelques valeurs de vitesse du véhicule. Par exemple, pour une vitesse
du véhicule d’environ 60 km/h, les anémomètres A1, A2, A3, A4 et A5 présentent des
différences relatives d’environ 35% par rapport aux résultats en souﬄerie. Cependant, les
résultats routiers sont généralement en bon accord ou ils présentent des erreurs relative-
ment faibles par rapport aux résultats obtenus en souﬄerie. Ainsi, on peut conclure que
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les essais routiers présentent des résultats jugés acceptables sur lesquels on peut s’appuyer
pour développer et pour valider la simulation numérique.
(a) Anémomètre 1 (b) Anémomètre 2
(c) Anémomètre 3 (d) Anémomètre 4
(e) Anémomètre 5 (f) Anémomètre 6
Figure 5.23 – Comparaison des résultats des essais en souﬄerie et des essais
routiers pour la vitesse de l’air à travers les anémomètres en fonc-
tion de la vitesse du véhicule
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5.2.2 Validation des résultats numériques
Comme évoqué antérieurement, l’approche numérique développée dans cette étude doit
répondre aux critères de stabilité et de robustesse. Ainsi, la validation est faite pour six dif-
férents régimes de fonctionnement aérothermique du véhicule. Le choix des régimes corres-
pond aux cas testés expérimentalement. Le tableau 5.3 présente les différentes conditions
aux limites de chaque régime simulé correspondant à des vitesses de rotation du moteur
de 3000 10 RPM ou 5000 10 RPM et des GP de 3, 4 ou 5. On peut y remarquer que
les vitesses permettent de couvrir les différents régimes d’écoulement aérodynamique du
véhicule évoqué dans le chapitre 4, sauf la partie où la vitesse est inférieure à 30 km/h.
On peut voir aussi dans le tableau 5.3 que, pour une vitesse de rotation donnée, la tem-
pérature moyenne à la surface du moteur diminue proportionnellement avec la vitesse
lorsque le GP augmente ; cela est dû à l’augmentation du coefficient de convection qui est
proportionnel à la vitesse.
Régime R1 R2 R3 R4 R5 R6
RPM 3000 3000 3000 5000 5000 5000
GP 3 4 5 3 4 5
Fluide ambiant
Vitesse [km/h] 45 55 64 75 91 107
Température ambiante [°C] 31 33 30 31 30 31
Système E.E.
Température à l’entrée [°C] 98 90 83 87 84 82
Débit massique [Kg/s] 0.374 0.374 0.375 0.636 0.639 0.638
Système E.H.
Température à l’entrée [°C] 85 83 91 91 90 88
Débit massique [Kg/s] 0.166 0.164 0.164 0.230 0.225 0.224
Système échappement
Température à l’entrée [°C] 725 710 692 799 778 762
Débit massique [g/s] 26.6 25.1 28.15 47.12 57.40 77.35
Moteur Thermique
Température à la surface [°C] 89 82 76 81 79 77
Tableau 5.3 – Conditions aux limites des différents régimes simulés
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La figure 5.24 présente les isovaleurs de la température et de la vitesse aux faces avales
des radiateurs pour les régimes R1 (figures 5.24a et 5.24b), R2 (figures 5.24c et 5.24d), R3
(figures 5.24e et 5.24f), R4 (figures 5.24h et 5.24g), R5 (figures 5.24j et 5.24i) et, enfin, R6
(figures 5.24l et 5.24k). Pour chaque régime, on peut y voir une évolution non uniforme
de la température et l’apparition de températures locales importantes à la face de chaque
radiateur. Elles sont dues à une mauvaise distribution de la vitesse qui est aussi observée
lors des essais en souﬄerie et des essais routiers. Ceci a un impact néfaste non négligeable
sur l’efficacité des radiateurs. En effet, le radiateur à huile présente une non-uniformité de
la vitesse de 0.223 et 0.225 respectivement aux régimes R1 et R2 ; et en conséquence une
diminution de sa dissipation spécifique (SD) de près de 3%. Afin d’éviter ces précarités,
le placement du radiateur dans une conduite afin d’uniformiser la vitesse de l’air passant
à travers est une solution envisageable. En plus d’éviter les pics de températures locales,
cette solution permet aussi de limiter les pertes de débit qui génèrent de la traînée et ne
participent pas au processus de refroidissement [Williams, 1985].
En terme de validation, les résultats numériques et expérimentaux de la température fluide
de refroidissement à la sortie des radiateurs sont montrés dans le tableau 5.4. Ce dernier
montre que les résultats numériques sont bien en accord avec les résultats expérimentaux
pour les deux radiateurs. Cependant, des écarts importants sont observés pour les régimes
R4, R5, et R6 pour le radiateur à huile. Ces écarts sont probablement dûs à l’approximation
des caractéristiques thermiques pour le radiateur à huile, faute de données du fournisseur.
Pour la validation de la prédiction de la vitesse de l’air à travers les radiateurs, on utilise
les mesures en souﬄerie. En effet, dans la simulation numérique on ne tient pas compte des
effets du vent qui demeurent dans les essais routiers. En fait, la vitesse de l’air à travers
les radiateurs ne dépend que la vitesse du véhicule. Lorsqu’on compare la vitesse à travers
les anémomètres, on remarque que les résultats numériques ne sont pas en accord avec les
résultats expérimentaux (figure 5.25) et que les erreurs ne sont pas négligeables. En effet,
elles sont de l’ordre de 20%. Ceci a aussi été remarque dans les travaux de Driant [Driant,
2015]. Elles sont attribuables à la précision des anémomètres.
116
5 Simulation et validation de l’aérothermique des véhicules à combustion interne et
hybride
(a) Température (R1) (b) Vitesse (R1)
(c) Température (R2) (d) Vitesse (R2)
(e) Température (R3) (f) Vitesse (R3)
(g) Température (R4) (h) Vitesse (R4)
(i) Température (R5) (j) Vitesse (R5)
(k) Température (R6) (l) Vitesse (R6)
Figure 5.24 – Iso-valeurs de température (°C) et de vitesse (m/s) aux faces des
radiateurs pour tous les régimes validés
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Régimes R1 R2 R3 R4 R5 R6
Système E.E.
Simulation [°C] 95 86 78 84 81 78.5
Expérimentaux [°C] 94 85 78 82 80 77
Système E.H.
Simulation [°C] 79 73 68 83 81 78
Expérimentaux [°C] 77 72 68 76 74 71
Tableau 5.4 – Comparaison des résultats numériques et expérimentaux pour la
température à la sortie de chaque radiateur
(a) RPM  3000 et GP  3 (b) RPM  5000 et GP  3
(c) RPM  3000 et GP  4 (d) RPM  5000 et GP  4
(e) RPM  3000 et GP  5 (f) RPM  5000 et GP  5
Figure 5.25 – Comparaison des résultats expérimentaux et numériques de la
vitesse à travers les vannes anémomètres
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Les figures 5.26 et 5.27 présentent, pour les différents régimes simulés, la répartition de la
température à la surface externe du tube d’échappement et sur un plan de coupe radiale
(A  A ). Elles montrent que, pour une vitesse de rotation fixe du moteur à combustion
interne, la température à la surface externe du tube d’échappement est plus importante
lorsque la vitesse du véhicule diminue. Par exemple, la température obtenue pour le régime
R1 est plus importante que celle du régime R2, alors que les deux régimes ont la même
vitesse de rotation pour le moteur à combustion interne. Cependant, la différence de vitesse
du véhicule aux deux régimes et de la température du gaz à l’entrée du pot d’échappement
justifient les résultats observés. En effet, le coefficient de convection est proportionnel à la
vitesse du fluide ambiant aux alentours du tube et celle-ci est proportionnelle à la vitesse
du véhicule. Ainsi, pour une même vitesse de rotation, lorsque la vitesse diminue, il y
a des pertes thermiques se traduisant par une température plus importante à l’entrée
du pot d’échappement. D’autre part, les figures 5.26 et 5.27 montrent le rôle important
que joue la partie double paroi du tube d’échappement. En effet, on remarque que la
température à la surface du tube d’échappement est moins importante dans les endroits
à double paroi qu’aux endroits à simple paroi. De plus, les vues sur le plan de coupe
montrent une atténuation de plus de 200 °C entre la surface interne et la surface externe
du tube ; ceci grâce à la faible conductivité thermique de l’air qui sépare les deux tubes.
Les figures 5.26 et 5.27 montrent aussi une répartition non uniforme de la température
du gaz. Le gradient de température du gaz d’échappement, suivant les plans de coupes
observés dans les figures 5.26 et 5.27, est essentiellement justifié par la variation de la
valeur du coefficient de convection autour du pot d’échappement. Les vues sur le plan de
coupe montrent aussi une topologie de la variation de la température qui reste semblable
pour tous les régimes.
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(a) R1 (b) R1
(c) R2 (d) R2
(e) R3 (f) R3
Figure 5.26 – La répartition de la température (°C) à la surface externe du tube
d’échappement et sur un plan de coupe radial (AA, indiqué à la
figure 5.26b) pour les régimes R1, R2 et R3
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(a) R4 (b) R4
(c) R5 (d) R5
(e) R6 (f) R6
Figure 5.27 – La répartition de la température (°C) à la surface externe du tube
d’échappement et sur un plan de coupe (AA, indiqué à la figure
5.26b) pour les régimes R4, R5 et R6
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L’uniformité de la vitesse et de la température a un effet notable sur la durée de vie,
l’efficacité, de même que la sécurité (déclenchement de feu) du catalyseur. On présente à
la figure 5.28 la répartition de la température à une section de coupe parallèle à la surface
d’entrée du catalyseur et décalée de 20 mm vers l’intérieur. La figure montre une topologie
sensiblement identique pour les six régimes simulés. On peut aussi voir un gradient de
température notable qui a un effet négatif sur l’efficacité, mais aussi sur la durée de vie
du catalyseur. Ce gradient de température est principalement dû à un tourbillon T qui
refroidit le gaz comme le montre la figure 5.29 ; la vue correspond à la coupe C-C montrée
à la figure 5.5f.
(a) R1 (b) R2 (c) R3
(d) R4 (e) R5 (f) R6
Figure 5.28 – La répartition de la température (°C) à une section de coupe pa-
rallèle à la surface d’entrée du catalyseur et décalée de 20 mm
vers l’intérieur pour tous les régimes simulés
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(a) Topologie (b) Température
Figure 5.29 – Topologie de l’écoulement et iso-valeur de la température (°C) du
gaz suivant un plan de coupe C-C dans la région du monolithe du
catalyseur (Régime R6)
Les figures 5.30 et 5.31 présentent la comparaison des résultats numériques par rapport
aux résultats expérimentaux pour tous les régimes de validation. La comparaison qualita-
tive sur la prédiction de la température à l’échappement montre que l’approche numérique
est en accord avec les résultats expérimentaux. En effet, la tendance expérimentale des
températures est bien prédite par l’approche numérique. C’est à dire, comme vu précé-
demment, que pour une vitesse de rotation donnée du moteur à combustion interne, la
température à la surface externe du tube d’échappement est plus importante lorsque la
vitesse du véhicule diminue. En outre, pour chaque régime, la tendance de la tempé-
rature en fonction de la position des thermocouples est aussi généralement prédite par
l’approche numérique. En terme de comparaison quantitative, l’approche numérique pré-
dit une température présentant généralement une erreur relative faible. Cependant, elle
présente, pour certains points de comparaison, des erreurs relatives non négligeables par
rapport aux résultats expérimentaux, par exemple pour le régime R1, aux points TE8 et
TE1. La différence observée est en grande partie la conséquence des hypothèses posées
lors de la mise en place de l’approche numérique. Entre autres, la conductivité thermique
du tube d’échappement est supposée constante. Or, dans la littérature [Ho et Chu, 1977],
la conductivité de l’acier inoxydable varie en fonction de sa température. Ainsi, elle est
de 16.61 W/m°C et 23.99 W/m°C pour des températures respectives de 400 °C et 900 °C.
En plus, on considère que le débit massique et les propriétés du gaz d’échappement sont
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déterminés à partir d’une combustion complète, ce qui demeure hypothétique. Enfin, les
erreurs de l’approche numérique sont également causées par le non considération de la
chaleur à travers les réactions chimiques générées dans le monolithe du catalyseur. On
peut aussi ajouter les simplifications apportées à la géométrie pour la justification des
erreurs entre les résultats numériques et les résultats expérimentaux. En outre, les me-
sures expérimentales génèrent des erreurs qui sont dues à l’instrumentation et cela peut
aussi expliquer les différences entre les simulations et les résultats expérimentaux. L’émis-
sivité de chaque surface varie avec l’état de surfaces. Hormis l’échappement et le moteur
à combustion, les émissivités ne sont pas évaluées lors des études expérimentales. Ainsi,
les valeurs d’émissivité mises dans la simulation correspondent aux émissivités des maté-
riaux à l’état neuf. Cela explique aussi les différences entre les simulations et les résultats
expérimentaux.
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(a) RPM  3000 et GP  3
(b) RPM  3000 et GP  4
(c) RPM  3000 et GP  5
Figure 5.30 – Comparaison des résultats expérimentaux et numériques de la
température à l’échappement pour un RPM  3000
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(a) RPM  5000 et GP  3
(b) RPM  5000 et GP  4
(c) RPM  5000 et GP  5
Figure 5.31 – Comparaison des résultats expérimentaux et numériques de la
température à l’échappement pour un RPM  5000
On a présenté précédemment, le développement d’une approche numérique permettant
de prédire le comportement aérothermique du véhicule à combustion interne. L’approche
numérique a été validée grâce à des essais routiers. L’approche numérique ainsi déduite est
utilisée dans la section suivante pour prédire le comportement aérothermique du véhicule
hybride.
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5.3 Modélisation de l’aérothermique du véhicule hybride
Maintenant, dans cette section, grâce à l’approche numérique développée avec le véhicule
à combustion interne, on aborde la modélisation de l’aérothermique du véhicule hybride. Il
est important de rappeler que le problème de l’aérothermique du véhicule hybride diffère de
peu de celui du véhicule à combustion interne. Les différences principales sont : le système
d’échappement, le nombre de moteurs et de radiateurs. Le tube du pot d’échappement du
véhicule à combustion interne a une partie double paroi alors que celui du véhicule hybride
est seulement constitué d’un tube simple paroi ; en conséquence le volume de contrôle de
l’air d’isolation n’existe pas dans ce présent problème. Le véhicule à combustion interne
est équipé de deux radiateurs alors que le véhicule hybride est équipé, quant à lui, de
trois radiateurs. On peut aussi citer le système de transmission de puissance électrique
qui génère de la chaleur et qui est présent dans le véhicule hybride. Par conséquent,
certaines modifications sont apportées à l’approche numérique afin de l’adapter au présent
problème. Cependant, on suppose que les modifications apportées à l’approche numérique
ne changent rien à sa précision et à sa robustesse. On s’intéresse à deux régimes considérés
parmi les régimes critiques du comportement thermique du véhicule hybride selon les
travaux de Denis [Denis et al., 2012] repris par Driant [Driant, 2015]. Ainsi, on présente
d’abord la topologie de maillage et ensuite, la définition des conditions aux limites. Enfin,
on présente les résultats numériques des deux régimes simulés.
5.3.1 Préparation de la topologie du maillage pour la modélisation du véhicule hybride
Les étapes de la préparation de la topologie du maillage restent inchangées par rapport à
celles de l’approche numérique développée précédemment. En effet, pour la mise en place
de la simulation numérique pour les besoins de l’étude de l’aérothermique du véhicule
hybride, on suit les mêmes étapes évoquées dans les travaux précédents, entre autres : la
préparation et la simplification de la géométrie et le maillage.
La géométrie du véhicule hybride est sensiblement différente de celle du véhicule à com-
bustion interne. Cependant les volumes de contrôle nécessaires pour l’étude de l’aérother-
mique du véhicule hybride peuvent toujours être regroupés en plusieurs sous-systèmes.
D’une part, on a le volume de contrôle fluide ambiant dont la topologie de maillage reste
inchangée. En effet, ce volume est limité par les faces de la boite parallélépipédique et les
surfaces du véhicule et du pilote. Le maillage volumique est raffiné proche du véhicule. Il
compte près de 19 millions de mailles dont plus de 99% ont une qualité de ratio de chan-
127
5 Simulation et validation de l’aérothermique des véhicules à combustion interne et
hybride
gement de volume entre deux cellules voisines supérieures à 102 (tableau 5.5). D’autre
part, le système de radiateurs correspond : au circuit de refroidissement du moteur à
combustion interne (radiateur de gauche (EG, figure 5.33c), et radiateur de droite (ED,
figure 5.33a), et au circuit de refroidissement de la transmission de puissance électrique
(radiateur de centre (EC, figure 5.33b)). Les trois radiateurs ont les mêmes caractéris-
tiques géométriques. Leurs nombres de mailles sont indiqués dans le tableau 5.5 où on
peut voir que le système des radiateurs comptabilise près de 330 milles cellules qui ont
toutes une qualité de ratio de changement de volume entre deux cellules voisines supé-
rieure à 102. Enfin, on a le système du pot d’échappement (figures 5.34) qui est composé
de deux volumes de contrôle : le gaz échappement et le tube d’échappement. On suppose
que le gaz d’échappement est limité à l’entrée du système de catalyseur et silencieux. À
cette limite, une condition de conservation de la masse est imposée. Le système d’échap-
pement est constitué de près 1.1 millions de cellules dont 191283 et 902462 correspondent
respectivement aux volumes de contrôle Gaz d’échappement et Tube d’échappement.
Figure 5.32 – Topologie de maillage du véhicule hybride (fluide ambiant)
(a) Droite (b) Centre (c) Gauche
Figure 5.33 – Topologie de maillage du véhicule hybride (radiateurs)
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Figure 5.34 – Topologie de maillage du véhicule hybride
Fluide ambiant : 18830534
Fluide ambiant 18830534
Échangeurs de chaleur : 330864
Région poreuse air 3  43008
Région poreuse liquide 3  43008
Collecteurs échangeur 3  24272




Tableau 5.5 – Nombre de cellules pour les modélisations de l’aérothermique du
véhicule hybride
5.3.2 Définition des régimes à simuler
Comme évoqué ci-dessus, on s’intéresse à deux régimes de fonctionnement du véhicule.
Ils sont considérés comme des régimes critiques du comportement thermique du véhi-
cule hybride selon les travaux de Nicolas Denis [Denis et al., 2012] repris par Thomas
Driant [Driant, 2015]. En effet, les travaux de Denis ont permis de définir une stratégie de
contrôle hybride dans le but d’économiser du carburant. Ensuite, Thomas Driant [Driant,
2015] s’est basé sur les résultats ainsi obtenus pour définir quatre régimes critiques de
comportement thermique du véhicule hybride dont deux sont cités ci-dessus. Les régimes
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critiques simulés correspondent à des régimes de fonctionnement du moteur à combustion
interne et du moteur électrique dans des conditions climatiques à 40 °C. Ils correspondent
entre autre : à la vitesse du véhicule pour un mise en route du moteur à combustion interne
selon la stratégie hybride de Denis [Denis et al., 2012] (régime Rc1, 20 km/h) ; et à la vi-
tesse maximum visée lors du développement du véhicule hybride (régime Rc2, 130 km/h).
Dans le tableau 5.6, on présente les différentes valeurs des conditions aux limites. On peut




Vitesse [m/s] 20 130
Température ambiante [°C] 40 40
Système E.G.
Température à l’entrée [°C] 83 87
Débit massique [Kg/s] 0.23 0.67
Système E.D.
Température à l’entrée [°C] Sortie EG
Débit massique [Kg/s] 0.23 0.67
Système E.C
Température à l’entrée [°C]  
Débit massique [Kg/s]  
Système échappement
Température à l’entrée [°C] 655 758
Débit massique [g/s] 0.0469 0.6938
Moteur thermique
Température à la surface [°C] 81 85
Transmission électrique
Moteur électrique [kW] 0.5 0.5
Tableau 5.6 – Conditions aux limites des différents régimes simulés pour le véhi-
cule hybride
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5.3.3 Les résultats numériques
La figure 5.35 présente la topologie de l’écoulement suivant le plan de symétrie et le plan
de coupe horizontal passant au centre des roues pour le régime Rc2. En dehors de la struc-
ture tourbillonnaire qui est engendrée par le décollement de la couche limite au-dessus du
casque du pilote, la topologie est sensiblement différente de celle observée sur le véhicule
à combustion interne lors de l’étude de l’aérodynamique de ce dernier. En effet, un foyer
(point singulier) est observé derrière le pilote alors que dans le cas du véhicule hybride,
la figure 5.35a montre une structure où on peut observer l’enroulement des lignes de cou-
rant autour d’un point P. En plus, devant le pilote, à cause de la position de conduite
et de la géométrie du pare-brise, seule la structure tourbillonnaire T1 apparaît. Pour le
cas du véhicule à combustion interne, l’écoulement au dessus du pare-brise finit par dé-
coller et favoriser la génération de la structure T2 et d’une structure tourbillonnaire T1
en forme de cercle suivant le plan de symétrie du véhicule, ce qui explique la différence de
topologie observée devant le pilote. D’autre part, devant la roue arrière, on remarque une
structure tourbillonnaire (Tm) principale, qui a un rôle important sur le refroidissement
par convection du moteur électrique. Suivant le plan de coupe horizontal, la topologie est
généralement similaire à celle du véhicule à combustion interne. En effet, on voit principa-
lement un sillage qui se développe derrière chaque roue avant. Sur la coupe horizontale, un
décollement notable est observé dans la conduite des radiateurs de gauche et de droite (fi-
gure 5.35c). Cela a un impact considérable sur l’uniformité du débit du fluide ambiant
qui traverse chaque radiateur donc sur l’efficacité du refroidissement. C’est une des rai-
sons pour lesquelles Driant [Driant, 2015] a travaillé sur l’optimisation de la face avant du
véhicule hybride.
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(a) Plan de symétrie
(b) Plan de coupe horizontal
(c)
Figure 5.35 – Topologie de l’écoulement suivant le plan de symétrie et un plan
de coupe horizontal passant au centre des roues du véhicule hy-
bride au régime Rc2
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La figure 5.36a montre la température du pilote pour le régime Rc2. Ces résultats ne
représentent pas la réalité absolue. En effet, le pilote et son habillement sont considérés
comme une surface adiabatique ; ainsi la température observée est plus importante que
celle qu’il aurait ressentie dans la vraie vie. Cependant, les résultats permettent d’avoir un
bon confort thermique du pilote. On peut voir que la température sur les jambes du pilote
est au dessus de la température ambiante. En plus, la figure 5.36a montre une température
plus importante au pied droit par rapport au reste du corps. Ce problème provient de la
chaleur dissipée par les radiateurs de gauche et de droite. En effet, comme le montre la
figure 5.36, les lignes de courant colorées en fonction de la température du fluide ambiant
traversent les radiateurs gauche et droit, et se dirigent directement vers les jambes du
pilote, amenant avec elles une partie de la chaleur dissipée.
(a)
(b) Vue de dessus (c) Vue de côté
Figure 5.36 – Lignes de courant colorées en fonction de la température du fluide
ambiant traversant les échangeurs de chaleur gauche et droit
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La figure 5.37 montre la température à la surface externe de l’échappement où on peut voir
une quasi uniformité pour les deux régimes simulés. La figure montre des valeurs très im-
portantes qui pourraient faire fondre des composants en plastique. Les études antérieures
ont montré que la solution double paroi est très efficace pour atténuer la température à
la surface externe du pot d’échappement. Malheureusement, à ce stade du projet, cette
solution n’a pas été retenue. Cependant, une autre méthode d’isolation a été retenue (voir
chapitre 3).
(a) Rc1 (b) Rc2
Figure 5.37 – Température à la surface externe de l’échappement pour les diffé-
rents régimes simulés du véhicule hybride
5.4 Conclusion
La mise en place d’une approche numérique qui permet de modéliser le comportement
aérothermique d’un véhicule à moteur à combustion interne et sa validation ont été pré-
sentées dans ce chapitre. D’abord, la mise en place de la simulation est abordée et elle
découle des études du chapitre 4. Cependant, on a ajouté des volumes de contrôle pour
la modélisation des effets thermiques. À proximité des parois internes et externes du pot
d’échappement, le raffinement du maillage a permis d’obtenir des valeurs du y  qui ont
été généralement inférieures à 2. Les critères de convergence de la simulation numérique
sont essentiellement basés sur les grandeurs globales aérodynamiques et thermiques qui
ont toutes atteignent chacune une valeur stable. Par contre, l’idéal est que les résidus
atteignent la précision machine, soit 106. Cependant cela n’a pas été le cas, mais ils at-
teignent tous un plateau jugé acceptable. On a étudié également l’effet du rayonnement
dans le domaine sous-capot. La comparaison des résultats numériques avec ou en l’ab-
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sence du rayonnement ont montré l’effet significatif du rayonnement sur le processus de
transfert thermique sous-capot. En effet, par exemple, en observant la température à la
surface externe du réservoir, la modélisation avec rayonnement a présenté une température
sensiblement égale au double de celle avec la modélisation sans le rayonnement. L’effet du
transfert thermique sur la traînée n’a pas été important à cause de la géométrie ouverte
qui entraîne un écoulement interne important ; ainsi, les effets aérodynamiques sont plus
considérables sur l’écoulement du fluide que les effets thermiques.
Ensuite, la validation expérimentale de l’approche numérique a été faite pour six différents
régimes de fonctionnement ; cela a permis de vérifier la robustesse de l’approche. Les études
expérimentales ont été réalisées sur une autoroute pour les grandes vitesses, et sur une
route de campagne, pour les basses vitesses. Cela est pour des raisons de coût et à cause
de l’absence de souﬄerie climatique de grande envergure au Canada. Les résultats obtenus
lors des essais routiers ont été utilisés pour la caractérisation des composants sous-capot,
en d’autres termes pour la définition des conditions aux limites de la simulation, et pour
la validation des résultats de l’approche numérique. Pour la validation, on a observé que
l’approche numérique a bien prédit le comportement aérothermique du véhicule. En effet,
la tendance de la variation de la température à la surface de l’échappement en fonction du
régime de fonctionnement a été identique à celle observée expérimentalement. En outre,
les erreurs à chaque point de comparaison étaient généralement faibles.
Enfin, l’approche numérique ainsi validée a été utilisée pour la modélisation de l’aérother-
mique du véhicule hybride. On s’est essentiellement intéressé à deux régimes de fonction-
nement du véhicule. Une température quasi uniforme a été constatée à la surface externe
du pot d’échappement qui est constitué seulement d’un tube à simple paroi. Les résultats
numériques ont montré aussi que le pilote n’est pas épargné par la chaleur à cause de
l’énergie thermique dissipée par les échangeurs de chaleur de gauche et de droite. Il sera
donc nécessaire d’optimiser les sorties d’air afin d’améliorer le confort thermique du pilote.
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SIMULATION ET VALIDATION DE L’AÉRODYNAMIQUE EN RÉGIME
TRANSITOIRE
Le présent chapitre expose la simulation et la validation de l’aérodynamique en régime
transitoire du véhicule à combustion interne. D’abord, les études expérimentales conjoin-
tement réalisées avec celles du chapitre 4 sont présentées. Ensuite, la mise en place de
la simulation numérique est abordée. Une étude de maillage est faite afin de valider les
paramètres du maillage. Une comparaison des modèles de turbulence, hybride et URANS,
est également abordée. Ici, on s’intéresse aux modèles de turbulence DES, k- Realizable
et k-ω SST. Enfin, on évalue les grandeurs principales permettant d’évaluer le confort du
pilote.
6.1 Études expérimentales
Comme évoqué précédemment, les études expérimentales de ce présent chapitre sont me-
nées conjointement avec celles présentées dans le chapitre 4 qui a été consacré à la vali-
dation de la simulation de l’aérodynamique. Cependant, les instrumentations du véhicule
diffèrent un peu d’un essai à l’autre. Pour le cas présent, des mesures locales transitoires
de vitesse sont réalisées à l’aide de sondes Cobra (annexe C) qui ont une précision de 1
degrés suivant l’angle de lacet et de tangage et 0.5 m/s sur la valeur des trois compo-
santes de la vitesse. Les sondes Cobra sont positionnées dans la couche de cisaillement
qui se développe devant le pilote. Le choix de ces positions permet de s’assurer de la
fidélité des résultats numériques, afin de mieux répondre à l’utilisation ultérieure de la
simulation transitoire. En effet, elle doit permettre d’améliorer le confort du pilote dans
des travaux futurs. D’autre part, la simulation transitoire doit aussi permettre de mieux
évaluer la force de traînée. En effet, la géométrie du véhicule génère un écoulement très
transitoire. En outre, on a constaté dans le chapitre 4, les limites de la simulation en
régime permanent pour la résolution de l’écoulement dans les zones de décollement de la
couche limite. En plus, les sillages développés derrière chaque roue avant contribuent de
façon non négligeable à la génération de la traînée. Selon les travaux de [Hassen, 2010], ils
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contribuent jusqu’à 10.3% de la traînée totale. Ainsi, des mesures sont aussi faites dans
ces sillages. Dans la couche de cisaillement, devant le pilote, douze points sont choisis et
ils se situent sur trois plans transversaux et quatre plans verticaux inclinés. Ils se situent
aussi de part et d’autre du plan de symétrie du véhicule (figure 6.1). Dans chaque sillage
des roues avant, deux points sont choisis et ils se trouvent sur un plan horizontal distant
de 297 mm par rapport au sol. Suivant l’axe de la roue, les points de mesure se situent
respectivement à 900 mm et 470 mm du plan de symétrie pour la roue gauche et la roue
droite. Au total, seize positions sont définies ; or, pendant les essais, on a quatre sondes
Cobra à notre disposition. Ainsi, l’acquisition des données se réalise simultanément en
quatre séries (figure 6.1). La fréquence et la durée d’acquisition pour chaque série de me-
sure sont respectivement de 2000 Hz et de 60 secondes. Les trois premières séries sont
faites devant le pilote. La dernière série est faite dans les sillages des roues avant.
(a) vue de coté (b) vue de face
(c) vue de dessus
Figure 6.1 – Les différentes séries de mesure et les positions des sondes Cobra
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Pour fixer les sondes Cobra placées devant le pilote, un dispositif est conçu (annexe F).
Il est muni de deux rails qui permettent ainsi de glisser les sondes Cobra pour passer
rapidement d’une série de mesure à une autre afin de minimiser le temps des essais et
par conséquent le coût de location de la souﬄerie (figure 6.2a). En ce qui concerne les
sondes Cobra placées derrière les roues, elles sont positionnées à l’aide de poteaux fixés au
plancher de la souﬄerie. Par exemple, la figure 6.2b montre la fixation des sondes Cobra
placées derrière la roue droite.
(a) Devant le pilote (b) Derrière la roue droite
Figure 6.2 – Fixations des sondes Cobra devant le pilote et derrière la roue
droite
6.2 Mise en place de la simulation numérique
Lors de la mise en place de la simulation numérique de l’aérodynamique en régime transi-
toire du véhicule à combustion interne, on étudie l’influence du maillage et des paramètres
numériques. Les simulations sont essentiellement faites avec le modèle de turbulence DES
à une fréquence de 10 kHz. Elle est déterminée en fonction de la taille du maillage raffiné
défini dans la section 6.2.1. En effet, on considère la moitié du temps qu’une particule
fluide met pour traverser la maille la plus petite maille. Pour chaque étude, on compare
principalement : la topologie du critère Q, la convergence statistique ; des iso-valeurs de
la moyenne temporelle de la vitesse au niveau des plans de coupe et enfin, la densité spec-
trale, qui représente la répartition de la puissance d’un signal suivant les fréquences, de la
traînée de même que celle de chaque composante de vitesse à chaque position des sondes
Cobra.
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6.2.1 Topologie et influence du maillage
Lorsque le vitesse du véhicule est égale à 100 km/h, le maillage G développé dans la sec-
tion 4.1.1 correspond à un indice de convergence de 1.5%, sur la prédiction du coefficient
de la force de traînée, par rapport au maillage raffiné. Ainsi, pour des raisons liées prin-
cipalement au temps de calcul et à la précision du modèle G, la topologie du maillage
G est utilisée dans ce chapitre. Cependant, des blocs de raffinement locaux (figure 6.3)
sont ajoutés afin d’obtenir une meilleure résolution fréquentielle des structures tourbillon-
naires de l’écoulement autour du pilote (figures 6.4a et 6.4b) et des sillages des roues avant
(figures 6.4c et figure 6.4d).
Dans la suite, on étudie l’influence de la taille du maillage dans les volumes de raffinement.
Il est bon de rappeler qu’on ne cherche pas une convergence du maillage mais seulement la
tailles nécessaire pour une meilleure résolution fréquentielle des structures tourbillonnaires.
De fait, trois maillages sont développés. Chaque maillage est obtenu en changeant la taille
des mailles dans les volumes de raffinement. Les maillages sont dénommés MI1, MI2 et
MI2 et la taille de leurs cellules dans les volumes de raffinement sont respectivement de
12 mm, 9 mm et 6 mm. Ainsi, ils ont respectivement environ 12 millions, 18 millions et
70 millions de cellules.
(a) Vue de face (b) Vue de coté
Figure 6.3 – Volumes de raffinement pour le maillage
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(a) Coupe verticale (b) Coupe horizontale à mi-hauteur
du casque
(c) Coupe verticale (d) Coupe horizontale
Figure 6.4 – Raffinement du maillage autour de la roue gauche et du pilote
Critères de convergence
Tout d’abord, on détermine le temps physique nécessaire pour obtenir des résultats numé-
riques statiquement convergés. Pour ce faire, on évalue, pour chacun des trois maillages,
les valeurs de la moyenne quadratique en fonction du temps des fluctuations de la force
de traînée (figure 6.5) et de chaque composante de vitesse aux positions des sondes Co-
bra (par exemple, la moyenne quadratique des fluctuations de vitesse de u1, v1 et w1 aux
positions S4_4 (figures 6.6a, 6.6c et 6.6e) et S3_1 (figures 6.6b, 6.6d et 6.6f)).
Les figures 6.5 et 6.6 montrent que généralement la valeur de la moyenne quadratique
converge qu’à partir de 0.35 seconde. Cependant, on observe de léger variation pour cer-
tains cas. Par, exemple, la moyenne quadratique des fluctuations de la force de traînée
du maillage MI2 augmente aux environs 0.4 seconde, mais, ensuite, elle devient stable.
On peut aussi voir que la légère variation est d’autant plus observée sur les moyennes
quadratiques des fluctuations de vitesses. En effet, elles tardent a convergées ; ainsi, les
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résultats montrent que la convergence des grandeurs intégrées est atteinte en premier,
avant celle des grandeurs locales. Cependant, dans la suite, on suppose que les simulations
sont statiquement convergées qu’à partir de 0.5 seconde. D’autre part, sur les figures 6.5
et 6.6, on observe que la valeur de moyenne quadratique est instable jusqu’à environs
0.1 seconde. Cet intervalle de temps correspond à une transition des calculs numériques.
Ainsi, à la suite, le temps physique des simulations est de 0.5 seconde afin de s’assurer que
l’écoulement est statiquement convergé dans sa globalité. En plus, pour le post-traitement,
l’intervalle de temps de 0.1 à 0.5 seconde sera considéré.
Figure 6.5 – Convergence statique des résultats des fluctuations de la force de
traînée
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(a) rmsu1 (S4_4) (b) rmsu1 (S3_1)
(c) rmsv1 (S4_4) (d) rmsv1 (S3_1)
(e) rmsw1 (S4_4) (f) rmsw1 (S3_1)
Figure 6.6 – Convergence statique des résultats des fluctuations de vitesses
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Critères de Q
Dans la littérature, il existe plusieurs méthodes pour observer les structures tourbillon-
naires qui sont généralement identifiées grâce à leur centre. Dans cette présente étude,
le critère Q, défini par Hunt et al [Hunt et al., 1998], est choisi pour l’observation des
structures tourbillonnaires. Il est montré par l’équation (6.1), où le premier et le deuxième
termes correspondent respectivement à la rotation du tenseur de gradient de vitesse et au
cisaillement du tenseur de gradient de vitesse. Hunt et al [Hunt et al., 1998] définissent
les structures tourbillonnaires comme étant la région où l’écoulement est dominé par le
tenseur de rotation et où le critère Q est positif. Selon ces auteurs, le centre du tourbillon
























La figure 6.7 présente le critère Q  120000 à t  0.4 seconde coloré par la norme de
la vitesse pour les trois maillages. On peut y voir qu’un maillage plus raffiné résout da-
vantage de structures tourbillonnaires qu’un maillage moins raffiné comme attendu. En
effet, lorsqu’on diminue la taille des mailles, cela entraine le déplacement de la fréquence
de coupure vers les hautes fréquences. Ainsi l’énergie calculée est plus élevée tandis que
l’énergie modélisée est plus basse. La figure 6.7 montre cependant l’apparition des struc-
tures principales quelque soit le maillage. Les structures principales se développent à basses
fréquences. Elles sont observées : sur les cotés du pare-brise, sur les ailes des roues avant
et sur les surfaces des panneaux supérieurs. De ces observations, on peut conclure que ces
composants du véhicule contribuent de façon non négligeable à la génération de la traînée.
La figure 6.7 montre de même, plusieurs tourbillons autour du pilote qui peuvent causer
un désagrément sur son confort acoustique ou aérodynamique.
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(a) Maillage MI1 (b) Maillage MI2
(c) Maillage MI3
Figure 6.7 – Le critère Q  120000 coloré par la norme de la vitesse à t  0.4
seconde pour les trois maillages
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Topologies moyennes de l’écoulement
Les figures 6.8, 6.9 et 6.10 présentent la comparaison de la moyenne temporelle de la norme
de la vitesse (Umoy, équation (6.2) ) suivants le plan de symétrie, le plan de coupe de la
roue gauche et le plan horizontal situé à 350 mm par rapport au plancher. Les figures
montrent que les trois maillages prédisent des topologies similaires. Par exemple, à la
figure 6.8, la forme ou la taille de la couche de cisaillement devant le pilote est semblable
pour les trois maillages. Sur cette même figure, on peut voir, derrière le pilote, les trois
sillages sont aussi semblables. Cependant, plus le maillage est raffiné, plus la zone de base
vitesse située sur le dos du pilote est plus importante. Suivant le plan de coupe de la
roue gauche, figure 6.9, les trois topologies sont aussi similaires. Les trois hauteurs du
sillage des maillages sont égales. Cependant, une différence est observée sur la topologie
du sillage au niveau du plancher. En effet, la forme du tourbillon prédite par les maillages
MI1 et MI2 sont similaires mais elle est différente que celle prédite par le maillage MI3.
Ce tourbillon est cité dans les travaux de Mercker et Berneburg [Mercker et Berneburg,
1992] et il est dû à l’interaction entre la roue et la couche limite développée au niveau du
plancher. Suivant le plan horizontal, figure 6.10, les trois maillages prédisent une topologie
non symétrie qui est dû à l’effet du silencieux du pot d’échappement sur le coté droit du
véhicule. Les trois maillages prédisent aussi des topologies similaires.
Umoy 
°n
i1 Upn  dtq
n
(6.2)
Dans cette équation, sont représentés :
— dt : le pas de temps de la simulation,
— n : le nombre de pas de temps simulé,
— U : la norme de la vitesse au temps n  dt.
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Figure 6.8 – Comparaison de l’iso-valeur de la moyenne temporelle de la vi-
tesse : vue sur le plan de symétrie
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Figure 6.9 – Comparaison de l’iso-valeur de la moyenne temporelle de la vi-
tesse : vue sur le plan de coupe de la roue gauche
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Figure 6.10 – Comparaison de l’iso-valeur de la moyenne temporelle de la vi-
tesse : vue sur le plan horizontal à 350 mm du plancher
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Densités spectrales de puissance du coefficient CDA
Lorsqu’on compare la densité spectrale des fluctuations du coefficient de la force de traî-
née (figure 6.11), on remarque que les trois maillages donnent des résultats identiques. En
effet, la génération de la force de traînée, à haute vitesse, est dominée par les structures
principales turbulentes qui sont résolues par les trois maillages comme montré précé-
demment. En plus, la comparaison de la topologie de l’écoulement suivants des plans de
coupe, montre des résultats très similaires, comme évoqué précédemment. Cependant, la
figure 6.11 montre que l’intensité des fluctuations résolues par le maillage MI3 est plus
importante que pour les autres maillages. Cependant, la différence est très faible. De plus,
les valeurs moyennes temporelles du CDA issues des maillages MI1, MI2 et MI3 sont très
similaires et elles sont respectivement de 0.87, 0.87 et 0.86.
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Densités spectrales de puissance des vitesses
Les figures 6.12, 6.13, 6.14 et 6.15 mettent en évidence la comparaison des évolutions
de la densité spectrale référencée au carré de la vitesse du véhicule pour chacune des
composantes de la vitesse à chaque position des sondes Cobra. Les trois premières (fi-
gures 6.12, 6.13, 6.14) correspondent aux sondes Cobra placées devant le pilote et la der-
nière (figure 6.15) correspond à celles placées derrière les roues avant. Les figures montrent
que, généralement, les résultats de chaque maillage sont validé par les résultats expérimen-
taux, jusqu’à une certaine fréquence. Cependant, les simulations ne sont pas validées par
les résultats expérimentaux aux positions S1_2 et S1_2 surtout suivant la composante
verticale de la vitesse (figure 6.12). À ces positions, les sondes Cobra se situent au mi-
lieu de la couche de cisaillement où sont présentes des petites structures tourbillonnaires
(figure 6.8) qui sont vraisemblablement pas bien prédite par les simulations. En effet, les
simulations prédisent une intensité de turbulence plus que celle des études expérimentales.
La fréquence évoqué ci-dessus correspond à la fréquence maximale (fréquence de coupure)
que peut résoudre chaque maillage. Devant le pilote, les figures 6.12, 6.13 et 6.14 montrent
que les fréquences de coupure des maillages MI1, MI2 et MI3 correspondent respectivement
à 195 Hz, 350 Hz et 700 Hz, alors que dans les sillages des roues avant, la fréquence de
coupure des trois maillages est respectivement de 250 Hz, 430 Hz et 800 Hz comme le
montre la figure 6.15. Pour les deux zones, la fréquence de coupure est plus importante
lorsqu’on raffine le maillage. En effet, comme on l’a mentionné précédemment, lorsqu’on
diminue la taille des mailles, cela entraîne le déplacement de la fréquence de coupure vers
les hautes fréquences. On remarque aussi que pour chaque maillage, les fréquences de
coupure dans la couche de cisaillement et dans les sillages sont différentes. En effet, on a
deux comportements turbulents du fluide différents. Le comportement turbulent du fluide
dépend du nombre de Reynolds. Et que le nombre de Reynolds de la couche de cisaillement
et du sillage derrière des roues avant sont respectivement basés sur la longueur du pare-
brise et du diamètre de la roue ; ce qui fait que les fréquences de coupures sont différentes.
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(a) DSPu1 (b) DSPv1 (c) DSPw1
(d) DSPu1 (e) DSPv1 (f) DSPw1
(g) DSPu1 (h) DSPv1 (i) DSPw1
(j) DSPu1 (k) DSPv1 (l) DSPw1
Figure 6.12 – Densité spectrale de la vitesse aux positions S1_1, S1_2, S1_3 et
S1_4
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(a) DSPu1 (b) DSPv1 (c) DSPw1
(d) DSPu1 (e) DSPv1 (f) DSPw1
(g) DSPu1 (h) DSPv1 (i) DSPw1
(j) DSPu1 (k) DSPv1 (l) DSPw1
Figure 6.13 – Densité spectrale de la vitesse aux positions S2_1, S2_2, S2_3 et
S2_4
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(a) DSPu1 (b) DSPv1 (c) DSPw1
(d) DSPu1 (e) DSPv1 (f) DSPw1
(g) DSPu1 (h) DSPv1 (i) DSPw1
(j) DSPu1 (k) DSPv1 (l) DSPw1
Figure 6.14 – Densité spectrale de la vitesse aux positions S3_1, S3_2, S3_3 et
S3_4
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(a) DSPu1 (b) DSPv1 (c) DSPw1
(d) DSPu1 (e) DSPv1 (f) DSPw1
(g) DSPu1 (h) DSPv1 (i) DSPw1
(j) DSPu1 (k) DSPv1 (l) DSPw1
Figure 6.15 – Densité spectrale de la vitesse aux positions S4_1, S4_2, S4_3 et
S4_4
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6.2.2 Évaluation des modèles de turbulence URANS
Dans le chapitre 4, on a comparé les modèles de turbulence k- Realizable et κ-ω SST
et on a constaté que ce dernier présente un potentiel intéressant pour la modélisation de
l’aérodynamique en régime stationnaire. Cette section a pour objectif d’évaluer ces deux
approches URANS et de les comparer aux modèle de turbulence DES. Pour ce faire, les
simulations avec les modèles de turbulence k- Realizable et k-ω SST sont faites avec le
maillage MI2 pour un même pas de temps, à savoir 104 seconde.
Critères de Q des différents modèles de turbulences
La comparaison des critères Q  10000 est montrée à la figure 6.16 où on peut voir
des différences remarquables entre les trois modèles de turbulence. D’une part, derrières
les roues avant, le modèle de turbulence DES prédit plusieurs structures tourbillonnaires
toriques/annulaires, alors que, le modèle de turbulence k-ω SST en prédit moins et de taille
plus large. On peut noter que la topologie prédite par le modèle de turbulence k-ω SST est
identique à celle vue déjà observée dans [Wäschle, 2007] qui a simulé l’écoulement autour
d’une roue fixe avec une approche URANS. En ce qui concerne le modèle de turbulence
k- Realizable, à cause de sa surestimation de la dissipation de l’énergie cinétique, il prédit
seulement les structures tourbillonnaires principales. D’autre part, devant le pilote, les
modèles de turbulence URANS, prédisent approximativement les mêmes résultats. En
effet, il y a apparition de deux structures principales sur les cotés du pare-brise. Cependant,
la longueur des structures tourbillonnaires du modèle de turbulence k-ω SST est plus
importante comparée à celle prédite par le modèle k- Realizable. Malgré ces différences
remarquables entre les modèles de turbulence URANS et DES, on peut constater que les
structures principales, nommées à la section 6.2.1, apparaissent quelque soit le modèle de
turbulence utilisé.
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(a) k- Realizable (b) k-ω SST
(c) DES
Figure 6.16 – Comparaison des modèles de turbulence : critère Q  10000 à
t  0.4 s
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Topologies moyennes de l’écoulement des différents modèles de turbulences
Lorsqu’on compare la vitesse moyenne temporelle suivant le plan de symétrie du véhicule,
le plan de coupe de la roue gauche et le plan de coupe horizontale située à 350 mm
du plancher, montrés respectivement sur les figures 6.17, 6.18 et 6.19, les simulations
prédisent des topologies différentes. Par exemple, derrière le pilote (figure 6.17), le modèle
de turbulence k- Realizable prédit une zone basse vitesse plus importante comparée à celles
prédites par les deux autres. En plus, dans la couche de cisaillement (figure 6.17), le modèle
de turbulence k- Realizable prédit une vitesse moyenne moins importante. Cependant, la
figure 6.17 montre que dans les zones d’écoulement libre, par exemple devant le véhicule, les
trois modèles de turbulence prédissent une topologie similaire. Suivant le plan de coupe
de la roue gauche (figure 6.18), le modèle de turbulence k- Realizable prédit une zone
basse vitesse plus importante. La prédiction de l’interaction entre la roue et la couche
limite développée au niveau du plancher est aussi prédite différemment. Cependant, la
hauteur du sillage reste la même pour les trois modèles de turbulence. Suivant le plan
de coupe horizontal, les sillages derrière les roues restent différents aussi d’un modèle de
turbulence à un autre (figure 6.19). Derrière le véhicule les modèles de turbulence k-ω SST
et DES prédisent une topologie non symétrique contrairement au modèle de turbulence
k- Realizable (figure 6.19). En effet, selon les modèles de turbulence k-ω SST et DES, les
structures tourbillonnaires issues de la roue gauche se rabattent vers la droite au niveau
de l’arrière du véhicule.
La comparaison de la topologie de l’écoulement permet de voir encore un potentiel inté-
ressant de la modélisation de l’aérodynamique transitoire par le modèle de turbulence k-ω
SST par rapport au modèle k- Realizable. En effet, il prédit une topologie de l’écoulement
qui se rapproche le plus de celle prédite par le modèle DES.
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Figure 6.17 – Comparaison des modèles de turbulence : moyenne temporelle de
la vitesse sur le plan de symétrie
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Figure 6.18 – Comparaison des modèles de turbulence : moyenne temporelle de
la vitesse sur le plan de coupe de la roue gauche
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Figure 6.19 – Comparaison des modèles de turbulence : moyenne temporelle de
la vitesse sur le plan de horizontal à 350 mm du sol
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Densité spectrale de puissance du coefficient CDA des différents modèles de
turbulences
La comparaison de la densité spectrale de puissance du coefficient de la force de traînée
est présentée à la figure 6.20. On peut voir que le modèle de turbulence k-ω SST suit de
près le modèle DES avec un légère différence. En effet, l’intensité de fluctuation de la force
de traînée prédite par le modèle de turbulence k- SST est inférieure à celle du modèle
de turbulence DES et les tendances des deux courbes sont similaires. Cela est dû, comme
stipulé ci-dessus, à la topologie de l’écoulement du modèle de turbulence k-ω SST qui
se rapproche de celle du modèle de turbulence DES, notamment pour la résolution des
structures tourbillonnaires principales qui favorisent la génération de la force de traînée
et qui apparaissent à basse fréquence. Quant au modèle de turbulence k- Realizable, il
présente, quelque soit la valeur de la fréquence, une différence remarquable par rapport
aux autres modèles de turbulence ; en d’autres termes l’intensité de fluctuation de la force
de traînée est inférieure à celle des deux autres modèles de turbulence.
Figure 6.20 – Évolution de la densité spectrale de la force de traînée
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Densités spectrales de puissance des vitesses des différents modèles de turbulences
La comparaison des densités spectrales des vitesses locales référencées au carré de la vitesse
du véhicule est mise en évidence par les figures 6.21, 6.22, 6.23 et 6.24. Les vitesses locales
correspondent aux positions des sondes Cobra montrées à la figure 6.1. Devant le pilote,
les figures 6.21, 6.22 et 6.23 montrent que, les intensités de résolution des fluctuations
turbulentes des modèles de turbulence URANS ne suivent pas généralement les résultats
expérimentaux. On peut aussi remarquer que le modèle de turbulence k- Realizable prédit
une intensité turbulente moins importante que celle du modèle de turbulence k-ω SST.
Pour certaines positions, le modèle de turbulence k-ω SST résout jusqu’à environ 10 Hz.
D’autre part, les figures 6.21, 6.22 et 6.23 montrent aussi des pics aux environs de 100
Hz sur résultats URANS dûs à la fréquence des structures cohérentes. Dans les sillages
des roues avant, le modèle de turbulence k-ω SST suit les résultats expérimentaux jus-
qu’à environ 80 Hz. Par contre, les résultats du modèle de turbulence k- Realizable sont
toujours loin des résultats expérimentaux (figure 6.24). L’amélioration de la fréquence de
résolution du modèle de turbulence k-ω SST est due aux comportements turbulent du
fluide différents entre les deux zones, comme évoqué précédemment. Cela confirme que
la transition est mieux résolue avec un modèle de turbulence moins dissipative comme le
modèle k-ω SST.
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(a) DSPu1 (b) DSPv1 (c) DSPw1
(d) DSPu1 (e) DSPv1 (f) DSPw1
(g) DSPu1 (h) DSPv1 (i) DSPw1
(j) DSPu1 (k) DSPv1 (l) DSPw1
Figure 6.21 – Comparaison des modèles de turbulence : densité spectrale de la
vitesse aux postions S1_1, S1_2, S1_3 et S1_4
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(a) DSPu1 (b) DSPv1 (c) DSPw1
(d) DSPu1 (e) DSPv1 (f) DSPw1
(g) DSPu1 (h) DSPv1 (i) DSPw1
(j) DSPu1 (k) DSPv1 (l) DSPw1
Figure 6.22 – Comparaison des modèles de turbulence : densité spectrale de la
vitesse aux postions S2_1, S2_2, S2_3 et S2_4
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(a) DSPu1 (b) DSPv1 (c) DSPw1
(d) DSPu1 (e) DSPv1 (f) DSPw1
(g) DSPu1 (h) DSPv1 (i) DSPw1
(j) DSPu1 (k) DSPv1 (l) DSPw1
Figure 6.23 – Comparaison des modèles de turbulence : densité spectrale de la
vitesse aux postions S3_1, S3_2, S3_3 et S3_4
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(a) DSPu1 (b) DSPv1 (c) DSPw1
(d) DSPu1 (e) DSPv1 (f) DSPw1
(g) DSPu1 (h) DSPv1 (i) DSPw1
(j) DSPu1 (k) DSPv1 (l) DSPw1
Figure 6.24 – Densité spectrale de la vitesse aux postions S4_1, S4_2, S4_3 et
S4_4
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Le tableau 6.1 montre les erreurs relatives de la prédiction du coefficient de la force de
traînée des résultats expérimentaux à une vitesse de 100 km/h. On peut y voir que les
erreurs relatives des simulations transitoires avec les modèles de turbulence k- Realizable,
k-ω SST et DES sont successivement de 6.3%, 2.5% et 1.0%. Lorsqu’on compare les er-
reurs sur la prédiction du coefficient de traînée pour une vitesse de 100 km/h, pour les
simulations transitoires et non transitoires, le tableau 6.1 montre que, hormis le modèle de
turbulence k- Realizable, les simulations transitoires se rapprochent mieux des résultats
expérimentaux. Par exemple, le modèle de turbulence k-ω SST présente une erreur relative
de 4.8% en régime permanent et de 2.5% en régime transitoire. Ainsi, cela confirme l’hypo-
thèse qu’une modélisation transitoire améliore la prédiction de la traînée, mais seulement
avec les modèles de turbulence k-ω SST et DES. Ainsi, on peut conclure que le modèle
k- Realizable ne présente aucun avantage pour la prédiction de la force de traînée alors
que le modèle k-ω SST peut être une alternative.
Transitoire Stationnaire
k- Real. k-ω SST DES k- Real. k-ω SST
Erreur relative 6.5% 2.5% 1.0% 6.5% 4.8%
Tableau 6.1 – Comparaison des modèles de turbulence sur la prédiction de la
force de traînée
6.3 Étude des fluctuations de pression sur le pilote
Dans la section précédente, on a mis en place une simulation numérique permettant de ré-
soudre l’écoulement transitoire autour du véhicule. Maintenant, l’objectif de cette section
est d’exposer la densité spectrale de la force latérale sur le casque du pilote qui peut servir
à évaluer le confort du pilote. Comme évoqué précédemment, l’étude de la modélisation
transitoire se limite à la méthodologie qui servira dans des études ultérieures à amélio-
rer le confort du pilote dont la tête peut subir des efforts latéraux entraînant ainsi une
oscillation latérale. À cette fin, on expose l’écoulement autour du pilote notamment les
structures cohérentes représentées par le critère Q. La figure 6.25 montre des structures
tourbillonnaires (T) aux alentours du casque. Elles sont générés par les deux structures
tourbillonnaires principales développées sur les cotés du pare-brise. Ces structures en-
traînent la génération de la force latérale sur le casque du pilote dont sa densité spectrale
de puissance est présentée à la figure 6.26. Elle montre que les fréquences des structures
susceptibles d’osciller la tête du pilote sont inférieure 60 Hz. Cette fréquence correspond
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à la fréquence maximale des grosses structures turbulente. C’est la plage de fréquence des
grosses intensités de fluctuations. Ainsi, l’amélioration du confort pilote passe par une
diminution de l’intensité de fluctuation des structures.
Figure 6.25 – Évolution du critère Q  200000 autour du casque
Figure 6.26 – Densité spectrale de la force latérale sur le casque
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6.4 Conclusion
La mise en place de la simulation de l’aérodynamique en régime transitoire a été présen-
tée dans ce chapitre et est faite en deux étapes principales. Les études de maillage ont
permis d’observer que la taille des cellules influence beaucoup la fréquence de coupure de
la simulation numérique. Les comparaisons du critère Q ont montré plus de structures
tourbillonnaires pour le maillage raffiné comparé au maillage moins raffiné. Ces constats
ont aussi été observés sur la densité spectrale de puissance des composantes de vitesse de
chaque Cobra placé devant le pilote et derrière les roues avant. En effet, lorsqu’on raffine
le maillage, on déplace la fréquence de coupure vers les hautes fréquences.
D’autre part, les comparaisons des modèles de turbulence, à savoir ceux de l’approche
URANS ( k- Real. et k-ω SST) et du DES, ont montré l’intérêt d’utiliser le modèle DES
pour une meilleure appréciation de l’écoulement de même qu’une meilleure estimation de
la force de traînée. En effet, la comparaison des densités spectrales de puissance montre
une résolution fréquentielle allant jusqu’à environ 800 Hz avec le modèle DES alors que
le meilleur modèle de turbulence de l’approche URANS (k-ω SST) résoud jusqu’à environ
10 Hz et 80 Hz respectivement devant le pilote et derrière les roues avant. Ainsi, on peut
conclure que pour la prédiction de la force de traînée alors que le modèle k-ω SST peut être
une alternative. En effet, il présente une erreur de 2.5% pour le prédiction de la traînée ;
alors qu’elle est de 1.0% pour le modèle de turbulence DES. En plus, le k-ω SST est plus




Les objectifs de cette thèse ont été : la simulation numérique et la validation expérimentale
de l’aérothermique d’un véhicule à trois roues et ensuite, la simulation numérique et la
validation expérimentale de l’aérodynamique en régime transitoire d’un véhicule à trois
roues. Pour cela la thèse a été organisée suivant quatre axes qui sont :
— la présentation de l’état de l’art de même que les outils numériques et expéri-
mentaux pour la prédiction du comportement aérothermique ou aérodynamique en
régime transitoire d’un véhicule ;
— la simulation numérique et la validation expérimentale de l’aérodynamique ;
— la simulation numérique et la validation expérimentale de l’aérothermique ;
— la simulation numérique et la validation expérimentale de l’aérodynamique en ré-
gime transitoire.
Les deux premiers axes ont été destinés au développement de la première approche en
régime stationnaire alors que le dernier axe a été naturellement dédié au développement
associé à la prédiction de l’aérodynamique en régime transitoire.
Le chapitre 2 a montré un manquement considérable sur ce sujet. Les études mentionnées
dans la littérature n’ont pas abordé avec une seule simulation numérique, la prédiction
du comportement aérothermique d’un véhicule en tenant compte de toutes les physiques
thermiques (l’aérodynamique, le transfert thermique par convection et par rayonnement,
la dissipation de chaleur à travers un radiateur, le transfert conjugué dans le système
d’échappement). En outre, aucune étude de la littérature n’aborde la simulation thermique
d’un véhicule à trois roues. De fait, une des originalités de cette thèse est la prédiction
de l’aérothermique d’un véhicule à trois roues avec une seule simulation numérique. Pour
atteindre cet objectif, on a défini dans le chapitre 3, une méthodologie numérique de même
que sa validation expérimentale.
Le deuxième axe a été la mise en place de la simulation numérique de l’aérodynamique
qui a été abordée dans le chapitre 4. Des études de maillage et du modèle de turbulence
ont été faites. L’étude de maillage est portée sur les choix du nombre de cellules et de
la valeur de l’épaisseur de la première couche de prismes. Grâce à l’extrapolation de
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Richardson, les études sur le nombre de cellules ont permis de conclure qu’au-delà de
25 millions, la valeur du coefficient de traînée n’évolue plus. Les études sur l’épaisseur
de la première couche de prismes ont montré qu’une valeur de y   12 a été suffisante
pour résoudre la couche limite dynamique. Les études sur la modélisation de la turbulence
ont été abordées et ont permis de constater que les topologies de l’écoulement dépendent
du choix du modèle de turbulence. En effet, le modèle de turbulence k-ω SST capte plus
de structures tourbillonnaires par rapport au modèle de turbulence k- Realizable. Ceci
a donné de bonnes perspectives pour la modélisation transitoire. Les erreurs numériques
sur la prédiction de la force de traînée des modèles de turbulence k- Realizable et k-ω
SST ont été respectivement de 5.6% et 4.8% pour une vitesse de 100 km/h. Cependant,
le modèle k- Realizable a été retenu pour la mise en place de la simulation numérique de
l’aérothermique du véhicule qui est abordé dans le chapitre 5 parce qu’il a présenté une
meilleure convergence.
Le troisième axe a été destiné à l’achèvement du développement de la simulation numé-
rique pour la modélisation de l’aérothermique. Le modèle numérique a été déduit des
études du premier axe. En effet, les paramètres de maillage des deux simulations ont été
identiques ; cependant, on ajoute les volumes de contrôle nécessaires pour la modélisation
des phénomènes thermiques tels que la dissipation des radiateurs et le transfert de chaleur
conjugué du pot d’échappement. Les études du rayonnement thermique sur les résultats
numériques ont montré son effet significatif sur le processus de transfert thermique dans le
domaine sous-capot. En effet, par exemple, la modélisation avec rayonnement a présenté
une température sensiblement égale au double de la température avec la modélisation
sans le rayonnement à la surface externe du réservoir. D’autre part, on a regardé l’effet de
la thermique par échanges convectifs sur la prédiction du comportement aérodynamique
d’un véhicule. Les résultats ont montré qu’il est négligeable. En effet, la différence relative
de la modélisation sans transfert par échanges convectifs par rapport à la modélisation
à chaud est de 0.2% sur la prédiction de la traînée. Celà est attribuable à une géomé-
trie du véhicule très ouverte ; ainsi, les effets aérodynamiques sont plus considérables sur
l’écoulement du fluide que les effets thermiques.
On a observé que l’approche numérique a bien prédit le comportement aérothermique du
véhicule. En effet, la tendance de la variation de la température à la surface de l’échap-
pement en fonction du régime de fonctionnement a été en accord avec celle observée
expérimentalement. En outre, les erreurs des résultats numériques par rapport aux résul-
tats expérimentaux ont été généralement faibles. L’approche numérique ainsi déduite a
été utilisée pour la prédiction de l’aérothermique du véhicule hybride. Les résultats numé-
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riques ont montré une différence de la topologie de l’écoulement entre les deux véhicules
causée par la position de conduite du pilote et la géométrie différente des pare-brise. En
outre, un décollement a été observée dans la conduite menant aux radiateurs entraînant
ainsi une chute d’efficacité des radiateurs.
Le quatrième et dernier axe de la thèse a été consacré à la simulation de l’aérodynamique
en régime transitoire a été traitée. Il faut rappeler que cette étude n’a été pas rappor-
tée dans la littérature et qu’elle permet une meilleure estimation de la traînée de même
qu’une étude du confort du pilote qui n’a toutefois pas été abordée dans cette thèse. La
simulation a été faite principalement avec le modèle de turbulence DES. Cependant, elle
a été comparée avec d’autres simulations faites avec les approches URANS ( k- Real. et
k-ω SST) et cela a montré la limite des approches URANS. En effet, le meilleur des deux
modèles URANS a été le modèle k-ω SST. Il a été capable, pour la vitesse de l’écoule-
ment, de résoudre jusqu’à une fréquence égale à 10 Hz et 100 Hz pour recpectivement le
devant du véhicule et le derrière les roues avant. Le modèle de turbulence DES, quant à
lui, a permis d’atteindre une résolution fréquentielle jusqu’à environ 1 kHz. Cela répon-
drait parfaitement à une utilisation ultérieure afin d’améliorer le confort aéroaccoustique
et aérodynamique du pilote. D’autre part, pour la précision de l’estimation de la traînée,
ce dernier modèle a présenté un pourcentage d’erreur de 1.0% par rapport aux résultat
expérimentaux alors que celle des modèles de turbulence k- Real. et k-ω SST sont respec-
tivmeent de 6.5% et 2.0% en simulation transitoire et 6.5% et 4.8% en régime permanent.
Ainsi, pour ce type de véhicule, un modèle transitoire est nécessaire pour mieux évaluer
la force de traînée.
Perspectives
Cette thèse a apporté de nouveaux éléments sur la modélisation de l’aérothermique d’un
véhicule à trois roues, de même que son aérodynamique en régime transitoire. Cependant,
des perspectives peuvent être envisagées afin d’améliorer les simulations numériques, mais
aussi pour améliorer le confort du pilote.
Une première perspective consiste à améliorer la simulation de l’aérothermique en déve-
loppant une approche pour prédire les conditions limites qui sont la température moyenne
à la surface externe du moteur et la température et le débit à l’entrée du pot d’échap-
pement. En effet, lors de cette étude on a utilisé les études expérimentales afin d’éviter
d’avoir à définir les conditions limites.
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Une deuxième perspective sera d’utiliser la simulation de l’aérodynamique en régime tran-
sitoire afin d’améliorer le confort aérodynamique du pilote. En effet, les études de cette
thèse ont montré que le pilote est exposé à des structures turbulentes qui peuvent rendre
la conduite désagréable. L’amélioration du confort pilote peut être faite en trois étapes.
D’abord, faire l’étude de l’état de l’art afin de comprendre les grandeurs qui permettent
d’évaluer le confort pilote. En suite, faire une validation des résultats numériques surtout
la prédiction de la pression sur le pilote. Enfin, faire des modifications sur la position, la
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B Dissociation des géométries
B.1 Système carrosserie
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Le nombre de Nusselt peut s’exprimer par une multitude de corrélations en fonction de
la géométrie et du régime d’écoulement. La corrélation la plus adaptée pour le cas d’un
radiateur avec des ailettes à persiennes est celle du module de Colburn j :





Nua  jRe,DhaP 1{3r (9)
La solution restante est d’utiliser une autre corrélation du nombre de Nusselt ; deux sont
proposées. Celle de qui est en fonction du nombre de Reynolds basé sur la distance entre
deux ailettes pour des ailettes avec persiennes, puis qui est la corrélation de Paulhausen
pour une plaque plane. Ces deux corrélations sont pour un régime laminaire et s’expriment
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respectivement par :
Nua  0.87R1{2e,LpP 1{3r et Nua  0.906R1{2e,LpP 1{3r (10)
On calcule ensuite la résistance du côté liquide Reau. L’expression du coefficient de convec-
tion est la même que pour le côté air, mais pour les coefficients propres au liquide. Par
contre, l’expression du nombre de Nusselt est différente, car il n’y a pas d’ailette. Il res-
sort d’une corrélation du nombre de Nusselt par régime d’écoulement, selon les expressions
suivantes
f  r0.79 lnpRe,Dheq  1.64s2 (11)
— ηail :efficacité d’ailette ;
— mL : longueur efficace ;
— δf : épaisseur d’ailette ;
— Fl : largeur d’ailette ;
— Sail : surface des ailettes ;
— Stot : surface totale d’échange coté air ;
— Nua : nombre de Nusselt ;
— ka : conductivité de l’air ;
— Slibre : surface projetée des ailettes et des tubes ;
— E : épaisseur de l’échangeur ;
— Re,Lp : nombre de Reynolds local, basé sur la distance entre les persiennes ;
— Lh : hauteur de persienne en projection sur la direction de l’écoulement ;
— Ll : largeur de persienne ;
— Re,Dha : nombre de Reynolds, basé sur le diamètre hydraulique ;
— Pr : nombre de Prandtl de l’air ;
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F Dispositif de fixation des sondes cobras
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RÉSUMÉ
La présente étude porte sur la simulation numérique du trans-
fert thermique stationnaire du pot d’échappement d’un tri-
cycle hybride. Elle se base sur une analyse thermique du
pot d’échappement afin d’optimiser le confort thermique et
l’aérodynamique interne d’un tricycle hybride. La simulation
sous STAR-CCM+_v7 est résolue par la méthode des vo-
lumes finis et le gaz est considéré comme un fluide mono-
espèce compressible. Le modèle numérique du pot d’échap-
pement dispose d’une partie double parois et d’un pot cata-
lytique. Ce dernier est modélisé par un milieu poreux iso-
trope. Des simulations de transfert de chaleur conjugué avec
du rayonnement dans les zones avec double parois ont été
effectuées. Une validation de la résolution du transfert conju-
guée a été réalisée sur un cylindre. Pour le rayonnement, un
modèle simplifié de la partie double parois du pot d’échappe-
ment est utilisé. Une deuxième validation a été réalisée, par
des essais sur route, avec un tricycle instrumenté de thermo-










E Energie totale par unité de masse
gi Composantes de la gravitation
h j Enthalpie de l’espèce j
Pb Production de l’énergie
cinétique turbulente k due au décollement
Pi Pression statique dans la zone i
Pk Production de l’énergie cinétique
turbulente due au gradient de vitesse
Prt Nombre de Prandtl de l’énergie de turbulence
q j Vecteur flux de chaleur local
R Constante des gaz parfaits
Sh Source de chaleur
Sk Termes de sources
Sm Source de débit
Ti Température
vi Vitesse dans la direction i
YM Constribution de la dilatation fluctuante dans la
turbulence compressible pour le taux de
dissipation de l’énergie cinétique turbulente ε
ν Volume spécifique
ρ Masse volumique
τi j Tenseur des contraintes visqueuses
1 INTRODUCTION
L’étude de la gestion thermique d’un pot d’échappement est
très importante : pour la phase de conception ; pour la gestion
thermique sous capot d’un véhicule ; pour l’étude du confort
thermique ; pour le calcul de la traînée interne. Ceci peut éga-
lement permettre de connaitre la durée de vie de l’échappe-
ment soumis à des variations de gradients de température et
de pression [1]. Une autre raison justifiant l’étude de la ges-
tion thermique est d’améliorer l’efficacité du catalyseur, par-
ticulièrement au démarrage à froid, afin de réduire les émis-
sions de gaz polluants [2].
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Dans ce sens, pour faciliter la phase d’optimisation, lors de
la conception du pot d’échappement d’une Pontiac G6, Sai-
noju [3] a relevé, à l’aide de thermocouples de type K, plu-
sieurs mesures de température pour 32 états d’équilibre. Les
mesures expérimentales sont parfois très coûteuses et diffi-
ciles à réaliser ; ainsi l’utilisation des modèles numériques
devient de plus en plus fréquente.
En utilisant des expressions analytiques et empiriques, For-
tunato et al [4] ont prédit la température locale sur un pot
d’échappement. Avec une erreur relative maximale de 5.5%,
ils s’intéressent seulement au transfert thermique radial pour
un modèle 1D.
Chen [2] a développé un modèle numérique instationnaire du
transfert thermique dans le système d’échappement d’un vé-
hicule. Dans son modèle, basé sur des expressions analytiques
et empiriques, il inclut : la convection entre la paroi interne et
le gaz d’échappement ; la conduction dans les parois solides ;
la convection et le rayonnement vers le milieu ambiant. En-
suite, il a validé les résultats à l’aide de mesures expérimen-
tales.
Par contre, dans des géométries complexes, comme celle des
pots d’échappement, il est très problématique, voire même
impossible, de résoudre les problèmes de transferts ther-
miques conjugués en utilisant des modèles numériques 1D
ou 2D. L’une des difficultés est la prédiction des coeffi-
cients de convection thermique qui sont les paramètres im-
portants dans les systèmes de transfert thermique, et ce mal-
gré de nombreuses corrélations proposées dans la littérature.
En exemple, l’équation 1 [2] est l’une des corrélations pro-
posées par Sieder et Tate pour le calcul du coefficient de
convection thermique interne dans une conduite cylindrique.
Par conséquent, la mécanique des fluides numérique (CFD)
est fréquemment utilisée pour ce type de problème. Fortunato
et al [4] et Enriquez-Geppert [5] ont développé des modèles
numériques 3D, en utilisant des logiciels de CFD commer-








– µp, viscosité dynamique du fluide proche de la paroi
L’objectif de cet article est de présenter la simulation numé-
rique du transfert thermique du pot d’échappement d’un tri-
cycle hybride. Le modèle est réalisé avec le logiciel commer-
cial, STAR-CCM+_v7. Une première validation de la résolu-
tion du transfert conjugué sous STAR-CCM+_v7 a été réali-
sée sur un cylindre chauffé dont le domaine est présenté sur la
figure 1. Les profils de température sur la ligne médiane ho-
rizontale sont comparés à ceux rencontrés dans la littérature
[6]. Une deuxième validation a été réalisée, pour une série
d’essais sur route, avec un tricycle instrumenté. Plusieurs sé-
ries de thermocouples et quelques capteurs de pressions ont
été placés le long du pot d’échappement. Une comparaison
avec un calcul analytique 1D [7] (comprenant deux cylindres
concentriques) montre que sans le rayonnement on obtient
des écarts de l’ordre 100 oC. Cet écart de température est noté
pour la validation du modèle sans rayonnement dans les zones
à double parois. En modélisant le rayonnement, les valeurs
numériques corrèlent bien avec celles issues de l’expérimen-
tation.
2 VALIDATION DU TRANSFERT CONJUGUÉ
La présente section exhibe la résolution du transfert conju-
gué pour le cas d’un écoulement autour d’un cylindre chaud,
figure 1. L’objectif est de valider la possibilité de résoudre
les problèmes de transfert conjugué sous STARCCM+_v7.
Pour le cas présenté ici, le nombre de Reynolds, basé sur le
diamètre du cylindre, est de 32. Le cylindre est une source
de chaleur avec une puissance d’un kilowatt. La conductivité
thermique, la densité et la capacité spécifique des deux phy-
siques (le cylindre et le milieu) sont égales à l’unité.
FIGURE 1: Discrétisation spatiale
La figure 2 représente la comparaison des résultats obtenus
avec ceux de Iaccarno et Moreau [6] et plus précisément
l’évolution de la température suivant l’axe médian du do-
maine de calcul. La température, au niveau du centre du cy-
lindre, d’abscisse 0, est au environ 680 K, alors que la tem-
pérature maximale est à 700 K. La figure montre un parfait
accord entre les deux résultats. Les prochaines sections pré-
sentent une modélisation du transfert conjugué avec une géo-
métrie beaucoup plus complexe.
3 MESURES EXPÉRIMENTALES
L’échappement du véhicule est instrumenté de thermocouples
pariétaux et internes ainsi que d’un capteur de pression tel
que montré sur la figure 3. Les cercles et les étoiles cor-
respondent aux positionnements des thermocouples parié-
taux. Les cercles font référence à des thermocouples placés
à gauche et à droite du cylindre si l’on regarde dans le même
sens que l’écoulement de gaz. Les étoiles quant à elles font
référence à des thermocouples placés en haut et en bas du
pot. Le thermocouple 12 prend la température en sortie mo-
trice. La flèche blanche point vers, un capteur de pression qui
prend la pression en sortie motrice. Pour ces tests, l’acquisi-
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FIGURE 2: Comparaison des résultats numériques avec ceux
d’Iaccarino et Moreau [6]
tion des données en température et en pression se fait lorsque
le véhicule atteint une vitesse quasi constante (100 km/h) et
une vitesse de rotation du moteur de 5400 rpm sur autoroute.
FIGURE 3: Instrumentation de l’échappement
La figure 4 représente les valeurs récupérées par le thermo-
Thermocouple oC Thermocouple oC
2 361 11 391
3 465 12 882
4 159 13 361
5 37 14 217
6 158 15 227
7 159 16 229
8 153 17 553
9 80 18 232
10 116 19 249
20 330
Tableau 1: Résultats expérimentaux
couple 8. La valeur moyenne entre les intervalles de temps
510−730 et 860−1050 est utilisée pour la validation du mo-
dèle numérique. En effet, dans ces intervalles, les mesures
sont relativement stables. Le tableau 1 représente les valeurs
de température mesurées par les différents thermocouples. La
température en sortie motrice et en entrée catalyseur sont suc-
cessivement de 882 oC et 553 oC. Les températures mesurées
sur les tubes simples sont plus importantes que celles relevées
sur les tubes à double parois.
FIGURE 4: Valeur du thermocouple 8 en fonction du temps
Un précédent test nous a permis d’obtenir l’émissivité du pot
d’échappement. Il s’agit d’un test du véhicule sur un banc
dynamométrique : la roue arrière du tricycle est placée sur un
rouleau permettant de simuler la route et d’imposer un couple
plus ou moins important. Différentes vitesses ont ainsi été si-
mulées. Lors de ce test, une caméra thermique a été placée à la
droite du véhicule ; la caméra a été configurée avec une émis-
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sivité par défaut est de 0.95. La mire (qui nous permet une
lecture directe en température, voire figure) est pointée sur
l’extrémité d’un thermocouple, ce qui nous permet de com-
parer la valeur obtenue avec la valeur relevée par le thermo-
couple. La figure 5 montre un exemple d’une image obtenue
par la camera thermique. Ensuite il n’y a plus qu’à faire va-
rier, dans les propriétés du modèle de la machine, la valeur
d’émissivité supposée de l’objet pour faire coller la tempéra-
ture lue à cette valeur vraie. L’émissivité est une propriété qui
varie avec le matériau et la température. Dans le cas à l’étude,
le thermocouple donnait une valeur de 294 oC, pour laquelle
l’émissivité déterminée était ainsi de 0,23 ; valeur faible, mais
cohérente étant donnée la nature des tubes d’échappement.
FIGURE 5: Image de la camera thermique
4 MODÈLE NUMÉRIQUE
Le domaine de calcul est divisé en 8 régions dont les mailles
sont de type quadratique (maillage trimmer). Le nombre et la
répartition des mailles sont donnés dans le tableau 2. Cinq
couches de prismes sur une épaisseur de 4 mm sont utili-
sées dans les zones proches des parois interne et externe du
pot d’échappement pour la discrétisation des couches limites.
Pour les autres surfaces, comme la carrosserie du véhicule,
trois prismes sont utilisés sur une épaisseur de 4 mm. Le do-
maine extérieur est quant à lui discrétisé en trois zones prin-
cipales, figure 7. Les équations qui gouvernent l’écoulement
fluide sont : équation de la conservation de la masse (2), équa-
tion de la quantité de mouvement (équation de Navier-Stokes
(3)) et équation de l’énergie (4) [8]).
∂
∂xi
(ρvi) = 0 (2)
∂
∂x j








FIGURE 6: Discrétisation spatiale du pot d’échappement
FIGURE 7: Discrétisation spatiale du pot d’échappement
∂
∂x j
(ρEv j) =− ∂∂x j [v j(Pδi j− τi j)+q j] (4)
À cela s’ajoute l’équation de l’énergie (5) dans des parois so-
lides et l’équation d’état (6) pour la modélisation de la com-





Une méthode statistique en un point (RANS), plus précisé-
ment le modèle de k-ε standard, a permis de simuler la turbu-
lence. Il utilise deux équations de fermeture : une équation de
transport (7) pour l’énergie cinétique de turbulence k et une
autre équation de transport (8) pour le taux de dissipation de






































Régions Nombres de cellules
Gaz 204756
Tube Externe long 4471
Tube externe court 2106
Tube principal 28706
Espace annulaire long 4895
Espace annulaire court 2516
Catalyseur 37013
Espace ambiant 18053274
Tableau 2: Discrétisation spatiale du pot d’échappement
Cµ C1ε C2ε C3ε σk σε
0.09 1.44 1.92 1.00 1.00 1.30
Tableau 3: Constantes du modèle k− ε
Les résultats obtenus avec le modèle k-ε standard dépendent
fortement du choix des constantes. Les valeurs des constantes
standard utilisées sont montrées dans le tableau 3.
Le gaz est considéré comme un fluide mono-espèce com-
pressible et la discrétisation du schéma numérique est du
deuxième ordre. L’algorithme pour la résolution des équa-
tions est de type SIMPLE (Semi-Implicit Method for Pressure
Linked Equations) en utilisant les méthodes Segregated Flow
et Segregated Fluid Temperature [10]. La première méthode
résout les équations de l’écoulement (une pour la vitesse et
une autre pour la pression) de manière découplée, avec un
schéma de discrétisation du deuxième ordre, et la deuxième,
quant à elle, résout, avec le même type de schéma, l’équation
de l’énergie avec la température comme variable. Enfin
l’enthalpie est déterminée à partir de l’équation d’états.
Dans les présents travaux, seul le rayonnement entre les
parois qui forment les régions annulaires est modélisé. Le
modèle numérique utilisé est le S2S qui simule seulement
le rayonnement diffus entre les deux surfaces, considérées
comme des surfaces grises. L’émissivité du pot est supposée
constante, elle ne varie pas en fonction de la température.
Les résultats expérimentaux sont utilisés pour la définition
des conditions aux limites et initiales.
La géométrie du catalyseur étant très complexe, elle est consi-
dérée comme un milieu poreux isotrope compact. Sa conduc-
tivité thermique, kp, est calculée à partir de l’équation (9),
[9]. En effet, l’équation permet de déterminer la conductivité
thermique d’un milieu poreux à partir de celles du gaz, kg, et
du solide, ks, en fonction de la porosité, ε. La perte de pres-














Les conditions aux limites, obtenues à partir des tests expéri-
mentaux, sont résumées dans le tableau 4.
Température entrée d’échappement 882 oC
Débit massique entrée d’échappement 0.012 kg/s
Température ambiante 0 oC
Vitesse du véhicule 100km/h
Tableau 4: Conditions aux limites
5 RÉSULTATS ET DISCUSSIONS
Cette section présente les résultats de la simulation, ainsi que
leur comparaison avec les mesures expérimentales. Elle pré-
sente en premier lieu l’évolution de la température sur la sur-
face du pot d’échappement avant de s’intéresser à la valida-
tion du modèle numérique.
La figure 8 représente l’isovaleur de l’évolution de la tem-
pérature sur la paroi externe du pot d’échappement, obtenue
lors de la simulation numérique. Elle montre une évolution
de la température plus importante sur le tube court que celle
observée sur le tube long. En plus de cela, on peut remarquer
que les températures des tubes simples paroi sont plus impor-
tantes que celle des tubes à double paroi, comme le montre la
figure 9.
La figure 9 présente l’évolution de la température dans une
section des parties simple et double parois, sections A-A
et B-B cf figure 6. Elle montre aussi, une atténuation de la
température de plus de 220 oC dans la zone annulaire, grâce
à l’air entre les deux tubes concentriques formant la section
à paroi double. En effet, avec la conductivité thermique
faible de l’air, ce dernier joue presque un rôle d’isolant.
Cette solution est très utilisée pour la conception des pots
d’échappement puisqu’elle limite la chaleur radiante émise
vers les utilisateurs.
La figure 10 montre l’influence du rayonnement sur la tempé-
rature externe de l’échappement ; plus précisément la tempé-
rature au niveau des thermocouples (4-5-6-7-8-9) placés sur
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FIGURE 8: Évolution de la température sur la paroi externe
du pot d’échappement
FIGURE 9: Évolution de la température suivant les sections
A-A et BB
la surface double paroi du tube long. Elle montre des diffé-
rences significatives d’environ 20 à 100 degrés, ordre de gran-
deur obtenu par le modèle 1D simplifié [7]. En effet, comme
l’a montré la figure 9, la température sur la surface du tube in-
terne avoisine les 500 oC, d’où l’intérêt de modéliser le rayon-
nement dans ces zones [2].
FIGURE 10: Effet du Rayonnement
La figure 11 présente la comparaison des résultats expéri-
mentaux et numériques. La température du gaz mesurée par
le thermocouple 8, juste en amont de l’entré du catalyseur,
comparée aux résultats numériques, présente une erreur rela-
tive négligeable de 1.3%. Pour les mesures faites sur la paroi
externe de l’échappement, la figure montre, qu’en dehors des
thermocouples 3-10-20 qui présentent respectivement des er-
reurs absolues de 51 ; 146 et 90 degrés, les résultats des pré-
visions numériques corrèlent bien avec ceux de l’expérience.
Les quelques erreurs observées sont de l’ordre de la modé-
lisation numérique et sont attribuables, entre autres à l’hy-
pothèse faite sur la conductivité thermique de l’échappement
supposée constante alors qu’en réalité elle varie avec la tem-
pérature.
CONCLUSION
Les études ci-dessus présentent la simulation numérique du
transfert thermique conjugué du pot d’échappement d’un tri-
cycle hybride. Les calculs sont faits sur la géométrie du tri-
cycle. Ils sont réalisés en deux phases :
1. Validation du transfert conjugué sous STARCCM+_v7
2. Simulation numérique du transfert thermique conjugué
d’un pot d’échappement.
La première validation concerne l’écoulement autour d’un
cylindre chaud. Les résultats numériques corrèlent bien avec
ceux présentés dans la littérature .
La deuxième validation s’intéresse au transfert conjugué
d’un pot échappement monté sur un tricycle hybride. Les
résultats numériques sont confrontés à des mesures expéri-
mentales, faites sur une autoroute à une vitesse du véhicule
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FIGURE 11: Compraison des résultats expérimentaux et nu-
mériques
de 100 km/h. Les conclusions spécifiques tirées sont :
– Les zones doubles paroi présentent des températures beau-
coup moins importantes que celles des zones simples pa-
rois ; la zone annulaire a un effet significatif.
– La température sur la surface du tube interne avoisine les
500 oC, d’où l’intérêt de modéliser le rayonnement dans
ces zones [2]
– L’hypothèse d’un milieu poreux faite sur le pot catalytique
a un effet négligeable sur les résultats numériques.
– La modélisation sans le rayonnement dans les tubes à
double paroi, montre des différences significatives d’envi-
ron 20 à 100 degrés.
– En tenant en compte le rayonnement, les résultats des pré-
visions numériques corrèlent bien avec ceux de l’expé-
rience.
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